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1. Einleitung 
 
Die Abgasturboaufladung kann auf eine ähnlich lange Tradition 
zurückblicken, wie der Verbrennungsmotor selbst. Aufgrund technischer 
Schwierigkeiten, insbesondere was das Zusammenwirken des 
Hubkolbenmotors mit einer Strömungsmaschine anbelangt, war der 
Einsatz der Abgasturboaufladung über lange Zeit hinweg allerdings auf 
große Motoren für Schiffsantriebe und stationäre Anwendungen 
beschränkt.   
Erst in den späten 80er Jahren setzte ein schnelles und später geradezu 
rasantes Wachstum der aufgeladenen Pkw-Dieselmotoren ein. Spätestens 
mit der Einführung der Dieseldirekteinspritzung waren dann die 
Voraussetzungen geschaffen, das Potential der Abgasturboaufladung voll 
ausschöpfen zu können.   
Heute ist praktisch jeder Pkw - Dieselmotor mit Abgasturboaufladung 
ausgerüstet, wobei hier Lader mit variabler Turbinengeometrie aufgrund 
des besseren Wirkungsgrades und der guten Durchsatzcharakteristik 
immer mehr zum Standard werden.  Diese Entwicklung zeigt bereits sehr 
deutlich, dass die technologischen Weiterentwicklungsschritte bei der 
Gemischaufbereitung und Abgasturboaufladung immer sehr zeitnah 
abliefen. Verbesserungen bei der Einspritztechnologie führten zu 
Weiterentwicklungen bei der Turboaufladung, die es dann erst 
ermöglichte das ganze Potential auszuschöpfen. 
Genauso war es natürlich erforderlich, auch die Triebwerke selbst zu 
verbessern, um den höher werdenden Aufladegraden überhaupt 
standhalten zu können. Moderne Pkw-Dieselmotoren erreichen heute 
spezifische Leistungen von mehr als 70 kW/Liter und sind für 
Zylinderdrücke von 200 bar ausgelegt. 
Diese rasante Entwicklung hat letztendlich dazu geführt, dass der 
Dieselmotor für Pkw-Anwendung sein früheres Schattendasein verlassen 
hat und heute zum bevorzugten Antrieb mit mehr als 50 % Marktanteil in 
Europa geworden ist. 
Der sehr gute Wirkungsgrad und damit niedrige Kraftstoffverbrauch und 
das ausgezeichnete Fahrverhalten haben diesen Erfolg herbeigeführt. 
Trotz all dieser Vorteile des aufgeladenen Dieselmotors müssen jedoch 
einige konzeptbedingte Nachteile berücksichtigt werden. 
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Die Art und Weise der Gemischaufbereitung und die hohen 
Verbrennungsendtemperaturen führen zu einem kritischen 
Emissionsverhalten, speziell bei den Partikeln und Stickoxiden. Dies führt 
zu hohen Anforderungen an die Weiterentwicklung der Gemischbildung  
und macht, in Abhängigkeit von den spezifischen Abgasgrenzwerten, den 
Einsatz von recht aufwändigen Abgasnachbehandlungsmethoden 
notwendig. Neben den bereits durch die höhere Triebwerksbelastung und 
die Art der Kraftstoffeinspritzung höheren Herstellkosten eines 
Dieselmotors gegenüber einem Pkw-Ottomotor führt dies zu einer 
weiteren Erhöhung der Gesamtkosten des Dieselantriebes, welche die 
Gesamtwirtschaftlichkeit signifikant verringert. 
Aufgrund dieser Situation ist es nunmehr dringend notwendig, auch den 
Ottomotor weiterzuentwickeln, um seinen Hauptnachteil gegenüber dem 
Dieselmotor – den höheren Kraftstoffverbrauch – zu reduzieren. 
Sollte dies gelingen, ohne die Herstellkosten zu stark zu erhöhen, so 
könnte der Ottomotor wieder an Attraktivität gewinnen, bei gleichzeitig 
unproblematischerem Emissionsverhalten und niedrigeren Herstellkosten. 
Obgleich die Abgasturboaufladung beim Ottomotor heute höheren 
Beanspruchungen ausgesetzt ist als beim Dieselmotor, ist es schon klar, 
dass auch hier der Abgasturbolader einen ähnlichen Stellenwert 
bekommen wird wie bei den Dieselmotoren. 
Der heutige Stand der Technik bei der Ottomotorenaufladung wird durch 
Wastegate Turbolader für Abgastemperaturen bis ca. 970 °C beschrieben. 
Um hier weitere Verbesserungen bezüglich Wirkungsgrad und 
Durchsatzcharakteristik zu erzielen, werden umfangreiche 
Weiterentwicklungen notwendig sein. Speziell der prinzipbedingte 
Nachteil des etwas verzögerten Ansprechverhaltens eines Turbomotors 
gegenüber einem Saugmotor muss beseitigt werden. Aufgrund der 
größeren Luftdurchsatzspanne des Ottomotors ergeben sich hohe 
Anforderungen an das Aufladesystem. Auch scheint der Anspruch eines 
typischen Ottomotor-Kunden hier noch höher zu sein als bei Kunden von 
Dieselfahrzeugen, da der Dieselantrieb in der Vergangenheit einen eher 
etwas behäbigen Antrieb darstellte und mit der Aufladung erst zum 
Hochleistungsantrieb wurde. Bei Ottomotoren stellt sich die Situation 
insofern anders dar, als dass es schon seit vielen Jahren Fahrzeuge mit 
extrem leistungsstarken und komfortablen Antrieben gibt, die nunmehr 
durch hubraumkleinere, aufgeladene Motoren ersetzt werden sollen. 
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Dieser Trend ist bekannt unter dem Begriff „Downsizing“. Das Ziel des 
Downsizings ist, großvolumige Saugmotoren durch hubraumkleinere 
Auflademotoren zu ersetzen, ohne Nachteile in Fahrkomfort und Dynamik 
hinnehmen zu müssen. Der Vorteil des Einsatzes dieser hubraumkleineren 
Motoren liegt dabei in ihrem Betrieb bei höheren spezifischen Lasten und 
damit bei günstigeren Wirkungsgraden. 
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2. Stand der Technik 
 
2.1. Rückblick 
 
Die ersten mittels Turbolader aufgeladenen Motoren dienten zum Antrieb 
von Motorschiffen. Es handelte sich bei den Motoren um 10-Zylinder 
MAN Viertakt-Dieselmotoren, deren Leistung durch Abgasturbo-
aufladung um ca. 40 % gesteigert werden konnte. 
Obwohl der Wirkungsgrad der Aufladesysteme noch nicht sehr hoch war 
und sich dadurch Schwierigkeiten mit der Restgasausspülung ergaben, 
bedeutete dieser Einsatz doch den Durchbruch für die 
Abgasturboaufladung.   In den folgenden Jahren wurde intensiv an der 
Aufladetechnik weitergearbeitet und die Abgasturboaufladung setzte sich 
rasch bei den großen Dieselmotoren für Schiffsantriebe und 
Stromerzeugung durch. 
 
Bei der Aufladung von Ottomotoren verlief die Entwicklung allerdings 
wesentlich langsamer.  Die Gründe dafür waren vielschichtig: 
Bei den großen Otto-Gasmotoren gab es Leistungsbeschränkungen 
aufgrund klopfender Verbrennung oder auch Glühzündungen. Bei den 
eingesetzten Gasarten handelte es sich zum großen Teil um Kokerei- oder 
Gichtgase; beide Gasarten waren teilweise sehr stark verunreinigt und 
erzeugten Ablagerungen im Brennraum und an den Ventilen. Diese 
Ablagerungen waren maßgeblich verantwortlich für die Empfindlichkeit 
gegenüber Glühzündungen. 
Das Klopfverhalten war ebenfalls kritisch aufgrund zum Teil niedriger 
Methanzahlen oder zumindest starker Schwankungen bezüglich der 
Gasqualität. 
Wollte man solche Motoren nun zwecks Leistungssteigerung oder 
Wirkungsgradsteigerung aufladen, so mussten die Aufladegeräte 
ausgezeichnete Wirkungsgrade haben, um die Ladungstemperatur nicht zu 
stark zu erhöhen und um nicht zuviel Restgas im Zylinder zu haben. 
Zum damaligen Zeitpunkt waren diese Voraussetzungen allerdings nicht 
gegeben, weshalb die Turboaufladung nicht zum Einsatz kam. 
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Ein anderes Gebiet, auf dem Ottomotoren zum Einsatz kamen, waren die 
Antriebe für Flugzeuge. Hier lagen Bedingungen vor, die den Einsatz von 
Abgasturboladern sinnvoll erscheinen ließen: 
 
• Die Luftdichte nimmt mit der Höhe ab, weshalb der Aufladegrad 
gesteigert werden konnte, ohne Nachteile bezüglich klopfender 
Verbrennung zu bekommen. 
 
• Die eingesetzten Kraftstoffe waren wesentlich unempfindlicher 
bezüglich klopfender Verbrennung. 
 
• Die Umgebungslufttemperatur fällt mit zunehmender Höhe, weshalb 
eine Steigerung des Aufladegrades nicht zu einer wesentlichen 
Steigerung der Ladungstemperatur führte. 
 
• Die Leistungscharakteristik, die sich durch Propellerkennlinien 
beschreiben lässt, passt wesentlich besser zu einem aufgeladenen 
Motor als die Fahrwiderstandslinien eines Straßenfahrzeuges. 
 
All diese, für die Abgasturboaufladung positiven Randbedingungen 
führten dazu, dass bereits recht früh an aufgeladenen Otto-Flugmotoren 
gearbeitet wurde. 
Die Zielsetzung dabei war in erster Linie, die aufgrund der geringeren 
Dichte der Umgebungsluft in der Höhe abnehmende Motorleistung mittels 
Aufladung auszugleichen. 
Mittels weiterer Zusatzmaßnahmen war es auch möglich, die 
Startleistung, die ja nur kurzzeitig benötigt wurde, ebenfalls zu steigern. 
Hierzu griff man z.B. auf Sonderkraftstoffe oder Wassereinspritzung zur 
Senkung der Ladungstemperatur zurück. 
Die erste Firma, die einen abgasturboaufgeladenen Otto-Flugmotor 
entwickelte und baute, war die Firma Rateau in Frankreich. Der Motor 
entstand bereits 1917, konnte sich allerdings nicht bewähren. Der relativ 
kleine Turbolader war u.a. wegen der hohen Abgastemperaturen anfällig 
und nicht betriebssicher. Es sollte bis zum Beginn des 2. Weltkrieges 
dauern, bis sich die Abgasturboaufladung bei Otto-Flugmotoren 
durchsetzen konnte. 
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Eine noch wesentlich längere Entwicklungszeit benötigten die 
turboaufgeladenen Ottomotoren für den Einsatz in Personenkraftwagen. 
Hier waren die Randbedingungen wesentlich ungünstiger als bei den 
Flugmotoren, und was maßgeblich die Verwendung von Turboladern 
verhindert hat, war die geforderte Drehmomentcharakteristik in einem 
Pkw. Geregelte Abgasturbolader waren damals noch nicht bekannt, 
weshalb sich ein sehr ungünstiger Motor-Drehmomentverlauf ergab. Auch 
waren die Laufzeuge der damaligen Abgasturbolader noch sehr groß und 
damit schwer im Verhältnis zum durchgesetzten Volumenstrom.  Damit 
war die Leistungscharakteristik speziell im üblichen instationären 
Fahrzeugbetrieb nicht akzeptabel und beherrschbar. 
Da mechanisch angetriebene Verdrängerlader diesen Nachteil nicht hatten 
und die Höhe der Leistungssteigerung bei den Ottomotoren aufgrund der 
Klopfproblematik stark begrenzt war, konzentrierte man sich auf diese 
Technik und verfolgte die Abgasturboaufladung über viele Jahre nicht 
weiter. 
Erst Anfang der 60er wurden die Arbeiten an abgasturboaufgeladenen 
Ottomotoren wieder aufgenommen.  
Zu dieser Zeit war die Leistungssteigerung das primäre Ziel; an 
Verbrauchsreduktion durch Aufladung hat man, zumindest bei 
Ottomotoren, zu diesem Zeitpunkt nicht gedacht. 
Da Motoren in dieser Zeit noch größtenteils mit einfachen Zünd- und 
Benzineinspritzanlagen oder gar Vergasern ausgerüstet waren, musste zur 
Klopfvermeidung das Verdichtungsverhältnis der Motoren sehr weit 
abgesenkt werden. Dies führte zu hohem Kraftstoffverbrauch, für den die 
Turbomotoren damals bekannt waren. 
Nach und nach wurden die Motoren aber speziell für die Aufladung 
optimiert, und mit der Einführung der elektronischen Motorsteuerungen 
war es nun auch möglich, die Motoren besser zu regeln und immer nahe 
an der Klopfgrenze zu betreiben, wodurch eine wesentliche 
Verbrauchsreduktion realisiert wurde. 
Audi war dann in den 90er Jahren der erste Hersteller, der Turbomotoren 
in einer Großserienanwendung hatte. Speziell der 1,8l Turbo-Motor mit 
Wastegate Turbolader (Bild 2.1), wurde anfänglich nur aufgelegt, um das 
Leistungsspektrum nach oben abzurunden. Nach sehr kurzer Zeit 
entwickelte sich dieser Motor allerdings zum Stückzahlträger und wurde 
bis zu 550.000-mal / Jahr gebaut. 
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Er kam unter anderem auch für den Antrieb des Audi A6 zum Einsatz, 
einem bereits recht schweren Fahrzeug in der oberen Mittelklasse. Trotz 
des hohen Fahrzeuggewichtes konnten sehr gute Fahrleistungen erreicht 
werden, und vor allen Dingen war der Drehmomentverlauf sehr 
beeindruckend. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.1: Abgasturbolader K0 für Audi 1,8T 
 
 
Dieses Konzept eines relativ hubraumkleinen aufgeladenen Motors in 
einem schweren Fahrzeug, das normalerweise mit einem 
hubraumgrößeren Saugmotor angetrieben wurde, wird heute mit dem 
Begriff „Downsizing“ beschrieben. 
Downsizing stellt die Möglichkeit dar, einen Motor mit kleinerem 
Hubraum einzusetzen und ihn bei höherer spezifischer Leistung und damit 
geringerem spezifischem Kraftstoffverbrauch zu betreiben. 
Dieses Konzept hat sich inzwischen durchgesetzt und stellt eine der 
wichtigsten Maßnahmen dar, den Kraftstoffverbrauch von Ottomotoren zu 
senken. 
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2.2. Abgrenzung der mechanischen Aufladung zur 
Turboaufladung 
 
Ein wichtiger Grund, weshalb die Turboaufladung bei Ottomotoren so 
schleppend eingeführt wurde, war die Möglichkeit, Motoren mittels 
mechanischen Ladern aufzuladen. 
Mechanische Lader werden in der Regel direkt von der Kurbelwelle des 
Motors aus angetrieben und sind somit nicht in den heißen Abgasstrang 
eingebunden. Bei der hohen Abgastemperatur des Ottomotors stellt dies 
eine wesentliche Vereinfachung des Gesamtsystems dar. Die ersten 
Abgasturbolader litten alle unter dem hohen Wärmeeintrag über die 
Turbinenseite und hatten dadurch mit massiven Haltbarkeitsproblemen zu 
kämpfen. 
Obwohl bei einem mechanisch angetriebenen Lader die Nettoleistung des 
Motors um die Laderantriebsleistung reduziert wird, hat man sich über 
viele Jahre hinweg auf diese Art der Aufladung konzentriert. 
In der Verbrauchsbilanz schneidet der mechanisch aufgeladene Ottomotor 
zwar etwas schlechter ab als ein turboaufgeladener Motor, allerdings ist 
der Unterschied geringer als man vielleicht annehmen könnte. Ein 
positiver Aspekt ist sicherlich der geringere Abgasgegendruck bei der 
mechanischen Aufladung, da keine Turbine im Abgasstrang angeordnet 
ist, die das Abgas aufstaut. Dadurch reduziert sich die Ausschiebearbeit 
und – was bei einem Ottomotor noch wichtiger ist – der Restgasanteil. 
Durch den geringeren Restgasanteil verringert sich die Klopfneigung und 
der Motor kann mit früheren Zündwinkeln oder sogar höherem 
Verdichtungsverhältnis betrieben werden. 
Um den Verbrauchsnachteil noch weiter zu verringern, wurden auch 
verschiedene Techniken untersucht, um die Antriebsleistung des 
mechanischen Laders noch weiter zu reduzieren. 
Im Teillastbereich, wo eigentlich gar kein Ladedruck benötigt wird, um 
die Motorleistung darzustellen, hat man unter anderem versucht, den 
Lader gänzlich abzukoppeln. Hierzu gab es Ansätze mit 
Magnetkupplungen, die elektrisch den Lader zu- oder abschalten konnten. 
Problematisch war dabei der große Drehzahlgradient beim Einkuppeln bei 
hoher Drehzahl. Ein ähnliches Problem zeigte sich auch bei Antrieben mit 
variablen Übersetzungsverhältnissen. Mittels der variablen Übersetzung 
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hat man versucht, die Förderleistung des Laders möglichst exakt an den 
Luftbedarf des Motors anzupassen. Bei schnellen Lastwechseln traten 
jedoch auch hier hohe Drehzahlgradienten auf, die sowohl Lader als auch 
Antrieb sehr hoch beanspruchten. Um diesem Problem aus dem Weg zu 
gehen, hat sich letztlich eine Laststeuerung durchgesetzt, die aus einer 
Kombination von Drosselklappe und Bypassklappe besteht (Bild 2.2). 
Durch die Öffnung der Bypassklappe kann zwar nicht verhindert werden, 
dass der Lader in bestimmten Betriebsbereichen mehr Luft fördert als der 
Motor eigentlich benötigt, aber es wird verhindert, dass ein unzulässig 
hohes Druckverhältnis bei geschlossener oder teilweise geschlossener 
Drosselklappe entsteht. Mit dieser Steuerung kann zumindest die 
Antriebsleistung reduziert und damit der Kraftstoffverbrauch abgesenkt 
werden. 
Ein weiterer großer Vorteil der mechanischen Aufladung gegenüber der 
Abgasturboaufladung besteht in dem spontanen Ansprechverhalten des 
Aufladegerätes. Dadurch, dass der Lader mechanisch an die Kurbelwelle 
gekoppelt ist, nimmt der Förderstrom sofort mit einer Drehzahländerung 
des Motors zu. Genauso steht beim Öffnen der Drosselklappe und dem 
Schließen der Bypassklappe verzögerungsfrei der volle Volumenstrom 
des Laders zur Verfügung. Das Fahrverhalten eines mit einem 
mechanischen Lader aufgeladenen Fahrzeuges ist deshalb nahezu 
identisch mit dem eines Fahrzeuges mit einem hubraumgrößeren 
Saugmotor. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.2: Mechanischer Lader mit Drosselklappe und Bypass  /12/ 
)(
)(
Bypassklappe
Drosselklappe
Motor
Mechanischer
Lader
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Der Aspekt des Ansprechverhaltens aufgeladener Motoren stellt generell 
eines der wichtigsten Kriterien für die Auslegung des Aufladesystems dar. 
Der mechanisch angetriebene Verdrängerlader hat hier die günstigsten 
Voraussetzungen. Durch das Verdrängerprinzip ist die 
Fördercharakteristik des Laders ähnlich der Schluckcharakteristik des 
Motors (Bild 2.3). Dies führt zu flachen Ladedruckverläufen über der 
Motordrehzahl und damit zu einem günstigen Drehmomentverlauf. Durch 
die mechanische Koppelung von Lader und Motor kann der Luftbedarf bei 
Last- oder Drehzahländerungen spontan gedeckt werden. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.3: Mechanische Aufladung mit Verdrängerlader, Förder- / 
Schluckverhalten /15/, /35/ 
 
Bei der Abgasturboaufladung stellt sich dieser Aspekt vollkommen anders 
dar: 
Das Druckverhältnis eines radialen Strömungsverdichters, wie er bei 
Abgasturboladern hauptsächlich zum Einsatz kommt, steigt mit dem 
Quadrat seiner Drehzahl an. In Verbindung mit der Durchsatz- / 
Leistungscharakteristik der Turbine ergibt sich somit ein über die 
Motordrehzahl stark ansteigender Ladedruckverlauf. Solch ein 
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Ladedruckverlauf würde allenfalls für Antriebsfälle akzeptabel sein, 
deren Drehmomentbedarf ebenfalls einem solchen Verlauf folgen würde.  
Bei Schiffsantrieben beispielsweise findet man solche 
Drehmomentverläufe oder aber auch bei hydraulischen Antrieben mit 
Drehmomentwandlern. 
Für Antriebe für Straßenfahrzeuge ist diese Charakteristik denkbar 
ungünstig, da hier die Motoren bereits bei geringer Drehzahl, ein hohes 
Drehmoment zur Verfügung stellen müssen (Bild 2.4). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.4: Abgasturboaufladung ohne Regelung, Schlucklinie 
 
Dieses bereits im stationären Betrieb recht ungünstige Verhalten wird im 
transienten Betrieb leider noch verstärkt, da der Abgasturbolader einem 
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anderer instationärer Effekte, wie zum Beispiel die notwendige 
Befüllungszeit der Ansaug- und Abgasbehälter und die Aufheizung der 
Abgas führenden Bauteile, nur verzögert folgen kann. Das führt dazu, 
dass der Drehmomentverlauf bei einem transienten Vorgang – je nach 
Motordrehzahlgradient – mehr oder weniger stark dem stationären 
Drehmoment nachhinkt.  
Aufgrund der Quantitätsregelung mittels Drosselklappe wirkt sich dieser 
Nachteil am Ottomotor besonders schwerwiegend aus. Bei niedriger 
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Motorlast und damit weit geschlossener Drosselklappe sind der 
Luftdurchsatz und damit auch die Abgasmenge zum Antrieb des Laders 
sehr gering. Der Lader läuft deshalb nur mit sehr geringer Drehzahl. Bei 
einem Lastsprung, der durch das Öffnen der Drosselklappe eingeleitet 
wird, muss deshalb der Abgasturbolader eine sehr große Drehzahlspanne 
durchlaufen, um den geforderten Ladedruck aufzubauen. Dieses 
ungünstige Verhalten wird mit dem Namen „Turboloch“ anschaulich 
beschrieben und stellt eine der größten Herausforderungen bei der 
Aufladung von Verbrennungsmotoren dar. 
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2.3. Ottomotorenaufladung heute 
 
Die hauptsächliche Zielsetzung bei der Aufladung von Ottomotoren ist 
heute die Reduktion des Kraftstoffverbrauches. 
Der Pkw-Dieselmotor hat in den letzten Jahren einen unbeschreiblichen 
Aufschwung erfahren. Dies wurde allerdings durch einen weiteren 
Anstieg der technischen Komplexität und der Herstellkosten erkauft. 
Gleichzeitig stellen Partikel- und NOx – Emission technische 
Herausforderungen dar, die Dieselmotoren in den kommenden Jahren 
noch aufwändiger werden lassen. 
Hier sind die Herausforderung und die Chance für den aufgeladenen 
Ottomotor zu sehen. 
Heute besitzt der Ottomotor Vorteile durch seinen einfacheren Aufbau 
und die einfachere Abgasnachbehandlung. Das Ziel für die Zukunft wird 
es deshalb sein, neue Techniken für den Ottomotor zu entwickeln, die 
seine Nachteile verringern und die Vorteile weitestgehend beibehalten. 
Die über die zurückliegenden Jahre gesammelten Erfahrungen haben 
gezeigt, dass es gerade beim aufgeladenen Ottomotor zwingend 
notwendig ist, den Gaswechsel zu optimieren und die 
Ladungswechselverluste zu minimieren. Obgleich es durch eine geeignete 
Laderauslegung möglich ist, hohe Ladedrücke darzustellen und damit 
hohe Leistungsziele zu erreichen, hat sich gezeigt, dass erst durch 
intensive Arbeiten am Gesamtsystem Motor – Lader ein zufrieden 
stellendes Fahrverhalten und akzeptable Kraftstoffverbräuche möglich 
werden. 
Das Hauptproblem, das sich stellt, ist, wie schon zu den Anfangszeiten 
der Aufladung, die Empfindlichkeit des Ottomotors gegenüber 
klopfender, unkontrollierter Verbrennung. Eine Erhöhung des 
Ladedruckes zur Erreichung der gewünschten Motorleistung oder des 
gewünschten Motordrehmomentes führt für sich allein in aller Regel zu 
höheren Abgasgegendrücken  und damit erhöhten Restgasgehalten, die 
klopfende Verbrennung begünstigen. Um dem entgegenzuwirken, wurden 
in den Anfangsjahren der Otto-Aufladung Gegenmaßnahmen ergriffen, 
indem z.B. das Motorverdichtungsverhältnis reduziert wurde oder der 
Zündzeitpunkt in Richtung „spät“ verschoben wurde. Beide Maßnahmen 
hatten Wirkungsgradeinbußen in der Teillast zur Folge, oder das 
Grunddrehmoment des Motors wurde reduziert. Anhand der folgenden 
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Gleichungen lässt sich die Kernproblematik der Aufladung von 
Ottomotoren anschaulich erläutern: 
 
uBeffeff HmP ⋅⋅=
•
η  ( 1 ) 
 
Motorleistung  
 
Danach ist die erzielbare Motorleistung bei gegebenem Kraftstoffangebot 
nur abhängig vom Wirkungsgrad des Motors. 
Der Gesamtwirkungsgrad des Motors lässt sich wiederum in verschiedene 
Teilwirkungsgrade aufteilen, wobei der thermische Wirkungsgrad hier 
eine besondere Stellung einnimmt. 
Der thermische Wirkungsgrad bezieht sich dabei auf einen definierten 
Vergleichsprozess, der dem jeweiligen Motorprozess am nächsten kommt. 
Für Ottomotoren wird üblicherweise eine kombinierter Gleichraum / 
Gleichdruckprozess (Seiligerprozess) verwendet.  
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Wirkungsgrad Seiligerprozess  
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Verdichtungsverhältnis  
 
Entsprechend der Zustandsbeschreibung des Seiligerprozesses hat die 
Reduktion des Verdichtungsverhältnisses einen direkten negativen 
Einfluss auf den thermischen Wirkungsgrad des Motors.  Insofern ist 
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diese Maßnahme, die Klopfempfindlichkeit positiv zu beeinflussen, nur 
beschränkt anwendbar. 
Gleichung (1) beschreibt aber auch den linearen Zusammenhang zwischen 
eingesetztem Brennstoffmassenstrom - und damit auch Luftmassenstrom - 
und der erzielbaren Motorleistung. 
 
VStBL Lmm λ⋅⋅=
••
 ( 4 ) 
 
Luftmassenstrom    
 
Die Luftdichte, die notwendig ist, um die benötigte Luftmasse bei 
gegebener Motorgröße zu fördern, ist maßgeblich abhängig vom 
Liefergrad des Motors. Unter Liefergrad versteht man den volumetrischen 
Wirkungsgrad des Motors. Mit sinkendem Liefergrad ist eine Erhöhung 
der Luftdichte notwendig, um die gewünschte Luftmasse in den Motor zu 
fördern. 
 
2ρλ ⋅⋅⋅⋅=
•
lHML Vnim  ( 5 ) 
 
Luftmassenstrom  
 
Betrachtet man nun die so genannte 1. Hauptgleichung der Abgasturbo-
aufladung (6), die die Energiebilanz zwischen Verdichter und Turbine 
beschreibt, so ist hier erkennbar, dass eine Ladedruckerhöhung zur 
Erhöhung der Luftdichte, bei gegebenen Randbedingungen nur durch eine 
Erhöhung des Turbineneintrittsdruckes möglich ist. 
Die dabei verwendeten Bezeichnungen und Indizes sind im folgenden 
Bild ersichtlich (Bild 2.5). 
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Bild 2.5: Schema eines abgasturboaufgeladenen Motors mit 
Bezeichnungen und Indizes 
 
 
11
3
4
1
3
1
3
1
2
1
1
3
3
11
−−
⋅•
•


























−⋅⋅⋅⋅⋅+=
κ
κ
κ
κ
ηη
p
p
c
c
T
T
m
m
p
p
IsVmIsT
p
p
V
T  ( 6 ) 
 
1. Hauptgleichung der Abgasturboaufladung  
 
 
Dieser erhöhte Turbineneintrittsdruck bewirkt, neben der Erhöhung der 
Ausschiebearbeit, gleichzeitig eine Vergrößerung der Restgasmenge im 
Zylinder, nachdem das Auslassventil geschlossen ist. 
Um dem entgegenzuwirken war es notwendig, umfangreiche 
Entwicklungsmaßnahmen voranzutreiben, um einerseits die 
Klopfempfindlichkeit bei hohem Verdichtungsverhältnis zu verringern 
und andererseits die Ladungswechselverluste zu minimieren, um mit 
möglichst geringem Ladedruck bereits eine hohe Zylinderfüllung zu 
erzielen. 
)(
Drosselklappe
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Vergleicht man Motorkonzepte aus dem Beginn der Ottomotoren-
Aufladung für Pkw-Serienanwendung mit aktuellen, modernen Motoren, 
so sind diese Entwicklungsschritte sehr deutlich erkennbar. 
Interessant bei diesen Entwicklungen ist die Tatsache, dass nicht alleine 
die Verbesserung des Liefergrades die gewünschten Vorteile erbrachte, 
sondern die Kombination aus dem Verlauf des Liefergrades über der 
Motordrehzahl, der Turboladerauslegung und dem Brennverfahren. 
Aus den Erkenntnissen aus dem Rennsport ist schon seit vielen Jahren 
bekannt, welche Maßnahmen notwendig sind, um den Liefergrad eines 
Motors positiv zu beeinflussen. Speziell die einlassseitige Entdrosselung 
der Gaswechselorgane, brachte den gewünschten Effekt, allerdings meist 
erst bei höheren Motordrehzahlen. Dies führte dazu, dass bereits sehr früh 
Liefergrade größer 1 dargestellt wurden. In Kombination mit hoher 
Motordrehzahl war es demnach möglich, beachtliche spezifische 
Motorleistungen zu realisieren. 
Wurden nun solche Auslegungen als Basis für aufgeladene Motoren 
verwendet, so konnten zwar zum Teil extreme Leistungssteigerungen 
dargestellt werden, wie der Porsche CanAm-Rennmotor (Bild 2.6) 
eindrücklich unter Beweis stellte, allerdings mit sehr unbefriedigendem 
Drehmomentaufbau bei niedrigen Motordrehzahlen. Versuchte man nun 
diese mangelhafte Drehmomentcharakteristik durch eine entsprechende 
Laderauslegung zu kompensieren, die bereits bei niedriger Motordrehzahl 
hohen Ladedruck bereitstellte, erhöhte sich der Abgasdruck so stark, dass 
der Motor in die Klopfgrenze fuhr. 
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Bild 2.6: Porsche 917 CanAm Rennmotor, 5,4l, 1200 PS 
 
 
Basierend auf den Untersuchungen von Cser, griffen vor diesem 
Hintergrund viele Firmen auf die Resonanzaufladung zurück, die in 
Kombination mit der Abgasturboaufladung unter dem Namen kombinierte 
Aufladung bekannt wurde (Bild 2.7).   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.7: Schema Resonanzaufladung 
 
   
 
 22 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
Bei der Resonanzaufladung nach Cser wurde der Ansaugtrakt des Motors 
speziell auf gute Füllung bei niedrigen Motordrehzahlen hin optimiert. 
Die Resonanzaufladung macht sich dabei den Nachladeeffekt durch die 
hin- und herschwingende Luftsäule im Einlasstrakt zu nutze. Durch eine 
optimale Längenabstimmung der Ansaugkanäle konnte der Liefergrad in 
einem begrenzten Drehzahlbereich signifikant gesteigert werden. Durch 
Kombination dieses Resonanzeffektes bei niedriger Motordrehzahl mit 
einem Turbolader, der erst bei mittleren Motordrehzahlen seinen 
Sollladedruck erreichte, war es nun möglich, akzeptable Drehmoment-
verläufe darstellen zu können, ohne dass der Motor zu früh die Klopf-
grenze erreichte. 
Eine Verfeinerung dieser Technik war dann durch den Einsatz von so 
genannten Schaltsaugrohren oder auch vollvariablen Saugrohren möglich. 
Bei diesen Saugrohren wird die Länge in Stufen (Schaltsaugrohr) oder 
stufenlos (vollvariables Saugrohr) in Abhängigkeit von der Motordrehzahl 
verändert. Damit kann die Resonanzdrehzahl und damit die 
Liefergradüberhöhung in weiten Bereichen den Erfordernissen angepasst 
werden. 
Eine weitere Maßnahme, den Liefergradverlauf zu beeinflussen, besteht in 
der Anpassung der Ventilsteuerzeiten. Auch diese Technik war bereits 
seit langer Zeit bekannt, allerdings konnte auch damit immer nur eine 
Optimierung für einen Teilbetriebsbereich des Motors erfolgen, mit 
Nachteilen in den anderen Bereichen. 
In den letzten Jahren wurden deshalb intensive Entwicklungen 
unternommen, um eine Variabilität bezüglich der Ventilsteuerzeiten 
darzustellen. Die einfachste Methode stellt hierbei der Einsatz eines 
Nockenwellenphasers dar, der den Zeitquerschnitt der Ventilöffnungen 
nach früh oder spät verstellen kann. Die ersten Einsätze dieser 
Nockenwellenphaser beschränkten sich auf die Einlassventile, 
wohingegen heute sowohl auf Einlass- und Auslassseite solche 
Maßnahmen eingesetzt werden. 
Neben der Beeinflussung des Liefergrades ist es nun möglich, einen sehr 
gezielten Einfluss auf die Restgasausspülung zu nehmen, die wiederum 
wesentlich ist für einen klopfgünstigen Betrieb. 
Neben den bislang beschriebenen Maßnahmen, die sich hauptsächlich auf 
den Gaswechsel bezogen, war es aber auch notwendig, den 
Verbrennungsprozess zu optimieren. 
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Wesentlich dabei ist es, eine intensive Gemischbewegung zu erzeugen, 
die einerseits durch intensive Mischung und damit auch Kühlung der 
Gemischanteile die Klopfneigung reduziert und andererseits eine hohe 
Flammausbreitungsgeschwindigkeit bewirkt, die ebenfalls die Klopf-
neigung reduziert.  Es muss an dieser Stelle aber auch festgestellt werden, 
dass hohe Turbulenzen im Brennraum sehr hohe Anforderungen an das 
Zündsystem des Motors stellen. Durch die intensive Ladungsbewegung 
wird eine sehr hohe Zündenergie benötigt, um den Zündfunken über die 
gewünschte Funkenbrenndauer stabil zu halten. Eine Erhöhung der 
Zündenergie alleine unterliegt hier allerdings Grenzen, da damit die 
Standzeit der Zündkerze drastisch zurückgeht. 
Vielmehr ist es notwendig, eine optimale Balance aus Gemischbewegung, 
Zündenergie und optimaler Gemischzusammensetzung an der Zündkerze 
herzustellen, um befriedigende Ergebnisse zu erhalten. 
 
   
 
 24 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
2.4. Benzin-Saugrohreinspritzung vs. Benzin-  
Direkteinspritzung 
 
Die Saugrohreinspritzung war bis vor wenigen Jahren die vorherrschende 
Einspritztechnologie für Ottomotoren. Obgleich bereits in den 30er Jahren 
mit Benzindirekteinspritzung gearbeitet wurde, hatte sich diese Technik 
wegen Problemen mit den thermisch hoch beanspruchten 
Einspritzventilen im Brennraum nicht durchsetzen können. 
Bei diesen frühen Anwendungen stand die durch Innenkühlung reduzierte 
Klopfneigung im Vordergrund. Hierdurch war es möglich die 
Motorleistung zu steigern, wobei der verbesserte Wirkungsgrad durch 
eine mögliche Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses nicht der primäre 
Fokus war.  
Im Gegensatz dazu liegt die Zielsetzung bei den heutigen Anwendungen 
mit Benzindirekteinspritzung hauptsächlich in der Verbesserung des 
Wirkungsgrades, sowohl bei Volllast als auch in der Teillast.  
Speziell im Teillastgebiet wird durch geschichtete Verbrennung versucht, 
Verluste zu minimieren und damit den spezifischen Kraftstoffverbrauch 
abzusenken. 
Hierzu gibt es vielfältige Untersuchungen, die die geschichtete 
Direkteinspritzung als thermodynamisch wirksame Verbrauchs-
senkungsmaßnahme identifizieren. /18/, /19/, /21/ 
 
Eine weitere Verbesserung wird beim Übergang auf strahlgeführte 
Einspritzverfahren möglich sein, indem dabei die Verluste durch 
unvollkommene Verbrennung und durch den realen Verbrennungsablauf 
weiter reduziert werden können. 
Im Einzelnen sind hierbei folgende Vorzüge zu nennen: 
 
• Der Kraftstoff kann ohne wesentliche Unterstützung einer 
erzwungenen Strömung der Luft optimal aufbereitet werden; dadurch 
reduzieren sich Strömungsverluste und Wandwärmeverluste im 
Brennraum. 
 
• Emissionsreduzierung durch Vermeidung von Kraftstoffanlagerungen 
an den Brennraumwänden. 
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Die dabei notwendige zentrale Injektorlage führt jedoch zu höheren 
thermischen Belastungen des Injektors und erfordert deshalb neue, 
robustere Injektorkonstruktionen. 
 
Die oben dargestellten Wirkungsgradverbesserungen durch geschichteten 
Betrieb beziehen sich jedoch auf einen begrenzten Kennfeldbereich. Im 
Bereich der Volllast und der oberen Teillast ist es nicht möglich, den 
Motor mit geschichteter Ladung zu betreiben, da nicht genügend 
Verbrennungsluft für das hohe Gesamtverbrennungsluftverhältnis zur 
Verfügung steht. Gleichzeitig erschwert die hohe Ladungsbewegung bei 
hohen Motordrehzahlen den Schichtladungsbetrieb. Um die gewünschten 
hohen spez. Leistungen darstellen zu können, muss in diesem Bereich mit 
homogener Gemischverteilung gefahren werden und, je nach zulässiger 
Abgastemperatur, mit Verbrennungsluftverhältnissen  λv < 1. Trotzdem ist 
auch unter diesen Bedingungen eine Verbesserung des Wirkungsgrades 
möglich: 
 
Bei der Saugrohreinspritzung wird im Volllastbetrieb der größte Teil des 
Kraftstoffes bei geschlossenen Einlassventilen in den Einlasstrakt 
gespritzt. Die zur Verdampfung des Kraftstoffes notwendige Wärme wird 
dabei hauptsächlich den Wänden der Einlasskanäle, den Einlassventilen, 
bzw. dem Kühlwasser entzogen und nur ein geringerer Anteil im 
Vergleich zur Direkteinspritzung kommt aus dem Arbeitsgas selbst. 
Bei der Benzindirekteinspritzung wird bei Volllast der Kraftstoff 
synchron zur Luftansaugung in den Brennraum eingespritzt. Bei Luft- 
oder strahlgeführten Einspritzverfahren wird dabei hauptsächlich der Luft 
die Verdampfungswärme für den Kraftstoff entzogen, was eine stärkere 
Abkühlung der Zylinderladung zur Folge hat. Bei einem angenommenen 
Verbrennungsluftverhältnis von λv = 1 bewirkt dies eine Temperatur-
absenkung im Zylinder von ca. 30 K. Bei isentroper Verdichtung würde 
dies eine um 60 K geringere Ladungstemperatur am Ende des 
Verdichtungsvorganges bedeuten. Diese geringere Ladungstemperatur 
kann nun zu einer Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses, einer 
Vergrößerung des Verbrennungsluftverhältnisses oder zur Vorverlegung 
des Zündzeitpunktes genutzt werden. Alle Maßnahmen haben eine 
Wirkungsgradverbesserung zur Folge, wobei das erhöhte 
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Verdichtungsverhältnis natürlich direkt auch bei allen anderen 
Lastzuständen des Motors eine positive Auswirkung hat. Eine Erhöhung 
des Verdichtungsverhältnisses um eine Einheit hat dabei eine 
Verbesserung des Wirkungsgrades des Motors von ca. 2 % Punkten zur 
Folge. 
Gleichzeitig zu diesen Vorteilen bewirkt natürlich die Absenkung der 
Temperatur der Zylinderladung auch eine Zunahme des  Liefergrads λl  
des Motors, da sich mit der Reduktion der Temperatur auch die 
Ladungsdichte erhöht, zumindest während der Zeit, zu der die 
Einlassventile während der Verdampfung des Kraftstoffes geöffnet sind. 
Aus der Literatur sind Werte für die Verbesserung des Liefergrades  λl 
von ca. 5 % bekannt. 
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2.5. Benzin-Direkteinspritzung in Verbindung mit  
Aufladung 
 
Aus den im letzten Abschnitt gemachten Aussagen lässt sich bereits jetzt 
die hervorragende Eignung der Aufladung in Kombination mit der 
Benzin-Direkteinspritzung ableiten. Durch die beschriebenen 
Änderungen, die sich durch die Benzin-Direkteinspritzung ergeben, 
können eine Reihe der Probleme, die sich bei der Aufladung von 
Ottomotoren gezeigt haben, wirkungsvoll beseitigt werden. 
Mehr noch ist es mit dieser Kombination möglich, die Vorteile beider 
Verfahren zu kombinieren und noch größere Potentiale bezüglich einer 
Verbrauchsabsenkung zu erschließen. /1/, /8/, /13/, /14/, /20/ 
Insbesondere die Problematik des Klopfens, bei hohem effektivem 
Verdichtungsverhältnis, kann wesentlich entschärft werden. Die 
Reduktion der Ladungstemperatur lässt eine Steigerung des 
geometrischen Verdichtungsverhältnisses zu, was eine deutliche 
Wirkungsgradsteigerung zur Folge hat. 
Trotz dieser sehr positiven Aussichten müssen einige Besonderheiten bei 
der Aufladung von direkteinspritzenden Ottomotoren beachtet werden, 
und es gilt hier, technische Lösungen innerhalb der nächsten Jahre zu 
finden. 
Besonders hervorzuheben ist dabei die Weiterentwicklung der 
Brennverfahren bezüglich Klopfunempfindlichkeit und die Vermeidung 
von hohen Restgasmengen an der Volllast. Beide Maßnahmen haben 
maßgeblichen Einfluss auf das Anfahrverhalten eines Turbomotors, was 
immer einen ganz besonders kritischen Aspekt darstellt. 
Maßnahmen auf der Laderseite, die das Anfahrverhalten und das so 
genannte Low-End-Torque-Verhalten positiv beeinflussen, werden in den 
folgenden Kapiteln intensiv behandelt werden und stellen das eigentliche 
Thema dieser Arbeit dar, jedoch müssen diese Maßnahmen immer im 
Gesamtkontext mit Brennverfahren und Ladungswechsel gesehen werden. 
Eine sehr Erfolg versprechende Möglichkeit, den Restgasgehalt eines 
turboaufgeladenen Ottomotors zu beeinflussen, ist der Einsatz von 
variablen Steuerzeiten auf Ein- und Auslassseite. Durch die 
Direkteinspritzung ist es möglich, in Bereichen positiven 
Spüldruckgefälles mit großer Ventilüberschneidung den Motor mit 
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Frischluft zu durchspülen und weitestgehend das Restgas aus dem 
Zylinder hinaus zu transportieren. In diesen Betriebsbereichen ist es 
möglich, effektive Verbrennungsluftverhältnisse von λV < 1 im 
Brennraum einzustellen, was hohe Brenngeschwindigkeiten bewirkt und 
damit die Klopfempfindlichkeit reduziert. Der unverbrannte 
Kraftstoffanteil kann dann unter Reaktion mit dem Sauerstoff, der beim 
Durchspülen in den Auspufftrakt gelangt, teilweise nachverbrannt 
werden. Bei korrekter Abstimmung des Verbrennungsluftverhältnisses im 
Brennraum und der Durchspülmenge kann der Katalysator weiterhin mit 
einem stöchiometrischen Gesamtverbrennungsluftverhältnis betrieben 
werden. 
Für den Abgasturbolader ergibt sich damit prinzipiell der Vorteil des 
höheren Enthalpieangebotes, was den Laderhochlauf bei der 
Beschleunigung verbessern und damit das so genannte Turboloch 
verringern kann (Bild 3.1). Bei dieser Art der Nachverbrennung muss 
allerdings sehr genau der Temperaturverlauf im Katalysator und 
Abgasturbolader überwacht werden, da es sonst zu unzulässigen 
thermischen Belastungen kommen kann. 
Grundsätzlich ergeben sich für die Abgasturboaufladung aufgrund der 
möglichen Durchspülung bei direkteinspritzenden Ottomotoren aber noch 
weitere Vorteile im Vergleich zum Einsatz an Saugrohreinspritzern: 
 
Trotz vergleichsweise geringer Anfettung in der Volllast kann durch die 
Frischluftdurchspülung die Turbineneintrittstemperatur und damit die 
thermische Bauteilbelastung gesenkt werden, wobei oben beschriebene 
Nachverbrennungseffekte berücksichtigt werden müssen. 
 
Bei großer Ventilüberschneidung und positivem Spüldruckgefälle bei 
kleinen Motordrehzahlen – und damit hohen Durchspülraten – fördert der 
Lader eine signifikant größere Luftmenge als beim Betrieb ohne 
Durchspülung. Der Betriebspunkt im Verdichterkennfeld wandert damit 
nach rechts, weg von der Pumpgrenze. Aufgrund des im 
Nennleistungspunkt üblicherweise negativen Spüldruckgefälles muss in 
diesem Bereich die Ventilüberschneidung wieder reduziert werden. Bei 
Nennleistung reduziert sich damit wieder die geförderte Luftmenge, was 
eine Verkleinerung der notwendigen Verdichterdurchsatzspanne bewirkt. 
Vor dem Hintergrund der verfügbaren Verdichtertechnologie stellt dies 
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einen großen Vorteil dar, da mit dieser Strategie Laderabstimmungen 
gefahren werden können, mit denen bereits bei niedrigen 
Motordrehzahlen hohe Ladedrücke dargestellt werden können, und 
gleichzeitig noch akzeptable Wirkungsgrade bei Nennleistung zu erzielen 
sind. In einem späteren Kapitel wird auf diesen Aspekt noch detaillierter 
eingegangen werden. 
 
Fasst man alle Aspekte zusammen, so lässt sich bereits heute 
voraussagen, dass mit der Kombination aus Benzin-Direkteinspritzung 
und Abgasturboaufladung die Möglichkeit gegeben sein wird,  wieder 
größere Marktanteile gegenüber dem heute überlegenen Dieselmotor 
zurück zu gewinnen. 
Die Möglichkeiten, die in beiden Technologien stecken, sind gewaltig, 
wobei noch intensive Weiterentwicklungsmaßnahmen notwendig sein 
werden, um das gesamte Potential zu erschließen. 
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3. Zielsetzung und mögliche Ansätze zur 
Verbesserung der Aufladetechnologie 
 
3.1. Kernproblematik 
 
Bei den heute im Einsatz befindlichen Turboladern für Ottomotoren 
handelt es sich zum allergrößten Teil um einstufige Lader mit starrer 
Verdichter- und Turbinengeometrie. Die notwendige Regelung des 
Ladedruckes geschieht über eine Bypassklappe, die einen Teil des 
Abgasmassenstromes um die Turbine herumleitet und damit die 
Laderleistung steuert (Bild 2.5). 
 
Der erforderliche Ladedruck stellt sich dann entsprechend Gl. (6) bei 
gegebenen Randbedingungen und gegebener Laderauslegung in 
Abhängigkeit vom Abgasmassenstrom ein. 
Nachteilig bei dieser Art der Ladedruckregelung ist natürlich der 
Umstand, dass ein Teil der Abgasenergie ungenutzt an der Turbine vorbei 
geleitet wird. Für einen Betriebspunkt im geregelten Bereich des 
Abgasturboladers bedeutet dies, dass, um das erforderliche 
Leistungsgleichgewicht im stationären Motorbetrieb zwischen Verdichter 
und Turbine einzustellen, ein höheres spezifisches Enthalpiegefälle an der 
Turbine vorliegen muss als am Verdichter, da der Massenstrom durch den 
Verdichter größer ist als der Massenstrom durch die Turbine. 
 
 
 
 
 
TV PP =  ( 7 ) 
 
 
••
⋅=⋅ TTVV mhmh  ( 8 ) 
 
 
Lader – Freilaufbedingung für stationären Betrieb   
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IsV
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Effektive Turbinenleistung  ( 11 ) 
 
Aufgrund des gegenüber dem Dieselmotor größeren Drehzahlbereiches 
beim Ottomotor führt dies, je nach Auslegung des Turboladers, entweder 
zu einem frühen Drehmomentaufbau, dann aber zu hohen Abgasdrücken 
und entsprechend hohem Kraftstoffverbrauch bei Nennleistung, oder aber 
zu einem Drehmomentverlauf des Motors, der erst bei relativ hoher 
Motordrehzahl seinen Höchstwert erreicht. Erschwerend kommt hinzu, 
dass aufgrund der Quantitätsregelung bei einem Ottomotor der Luft-, bzw. 
Abgasmassenstrom bei Teillast deutlich geringer ist als bei Dieselmotoren 
und deshalb das Instationärverhalten schlechter wird. 
 
ATLBeschlTV PPP .−=    (12)  mit  
dt
d
JP ATLATLBeschl
ω
ω ⋅⋅=.    (13) 
 
Hauptgleichung für instationären Betrieb, Beschleunigungsleistung  
 
Dieser Gleichung, die die Turboladerfreilaufbedingung unter 
instationären Bedingungen beschreibt, ist zu entnehmen, dass je nach 
Hochlaufzeit des Laders ein mehr oder weniger großer Anteil der 
Antriebsleistung der Turbine für die Beschleunigung des Laufzeuges 
aufgezehrt wird. 
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Am stärksten macht sich dies bei Beschleunigungen in den unteren 
Gängen bemerkbar, da sich hier die Motordrehzahl aufgrund des 
geringeren Fahrwiderstandes und der höheren Zugkraft am schnellsten 
ändert. Hier ist der Drehzahlgradient des Turboladers am größten, 
wodurch nur noch relativ wenig Antriebsleistung für den 
Verdichtungsvorgang übrig bleibt. 
Bezüglich der Herleitung der verwendeten Leistungsgleichungen ist noch 
ergänzend anzumerken, dass der Reibungsverlust (die Reibleistung) über 
den Turbinenwirkungsgrad berücksichtigt wird. Der 
Turbinenwirkungsgrad beinhaltet insofern auch alle mechanischen 
Reibungsverluste des Turboladerrotors. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.1: Stationärer Volllastbetrieb und Fahrzeugbeschleunigung im  
2. Gang,  Saugmotor / Turbomotor 
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Aus den beiden Beispieldiagrammen ist die Problematik des Turbomotors 
gegenüber einem hubraumgrößeren, aber leistungsgleichen Saugmotor 
eindrucksvoll zu erkennen (Bild 3.1). 
Im stationären Volllastbetrieb hat der Turbomotor nur geringe Nachteile 
bei ganz niedrigen Motordrehzahlen, was das Motordrehmoment 
anbelangt. In diesem Fall übersteigt das Drehmoment des Turbomotors 
bereits ab einer Drehzahl von 1250 min-1 das des Saugmotors. Der 
Drehmomentverlauf des Turbomotors ist wesentlich fülliger und 
begünstigt eine niedertourige, kraftstoffsparende Fahrweise. 
Ganz anders stellt sich das Ergebnis dar, wenn man einen 
Beschleunigungsvorgang betrachtet. Hier benötigt der Turbomotor 
wesentlich mehr Zeit, um sein volles Drehmoment aufzubauen, was sich 
im dargestellten Diagramm durch eine höhere Motordrehzahl ausdrückt, 
bei der das maximale Drehmoment erreicht wird.  
Wie bereits im vorherigen Kapitel beschrieben, hat hier der 
direkteinspritzende Ottomotor Vorteile gegenüber dem Saugrohr-
einspritzer. Grundsätzlich ist aber diese Problematik auch hier mehr oder 
weniger stark ausgeprägt vorhanden. 
Obgleich das instationäre Verhalten heutiger turboaufgeladener 
Ottomotoren durchaus als akzeptabel bezeichnet werden darf, so 
verhinderte die beschriebene Problematik doch maßgeblich die 
flächendeckende Einführung der Turboaufladung beim Ottomotor, wie sie 
vom Dieselmotor her bekannt ist. 
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3.2. Möglichkeiten zur Verbesserung des Ansprech-
verhaltens 
 
Vor dem Hintergrund der dringend notwendigen Senkung des 
Kraftstoffverbrauches von Ottomotoren wurden in den letzten Jahren 
umfangreiche Anstrengungen unternommen, um das Problem des 
verbesserungswürdigen Ansprechverhaltens zu lösen. 
Grundsätzlich können dabei zwei unterschiedliche Wege eingeschlagen 
werden: 
 
• Die Trägheit der zu beschleunigenden Massen (Laufzeug) kann 
verringert werden. 
• Es kann versucht werden, mehr Leistung zur Förderung und 
Verdichtung der Ansaugluft schon bei niedrigsten Motordrehzahlen 
zur Verfügung zu stellen. 
 
Selbstverständlich kann auch eine Kombination aus beiden Zielsetzungen 
angewendet werden. 
 
 
 
3.2.1. Reduktion des Massenträgheitsmomentes des Laufzeuges 
 
Zu dieser Überlegung gab es bereits vielfältige Ansätze: 
In den 80er Jahre lag ein Schwerpunkt auf der Entwicklung von 
Turbinenrädern aus Keramik. 
Da im Pkw-Bereich ausschließlich Verdichterräder aus 
Aluminiumlegierungen zum Einsatz kommen, ist keine wesentliche 
Verringerung des Massenträgheitsmomentes auf der Verdichterseite 
möglich. 
Beim Turbinenrad jedoch, das in fast allen Fällen aus metallischen 
Werkstoffen auf Nickelbasis besteht, ist durch den Einsatz von Keramik 
eine Reduktion des Massenträgheitsmomentes in der Größenordnung von 
ca. 50% möglich. Gleichzeitig haben keramische Werkstoffe eine sehr 
hohe Festigkeit bei hohen Temperaturen, was ebenfalls ein Potential zur 
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Kraftstoffverbrauchsabsenkung durch den Betrieb mit höherem 
Verbrennungsluftverhältnis darstellt. 
Den geschilderten Vorteilen stehen jedoch auch einige schwerwiegende 
Nachteile gegenüber: 
Keramische Werkstoffe sind in aller Regel wesentlich spröder als 
metallische Werkstoffe und somit empfindlicher gegenüber stoßartiger 
Belastung. Da es bei Verbrennungsmotoren im Abgastrakt immer wieder 
zum Ablösen von Verbrennungsrückständen oder Zunderschichten aus 
dem Abgaskrümmer oder von den Auslassventilen kommen kann, besteht 
aufgrund der hohen Gasgeschwindigkeiten die Gefahr, dass diese 
Rückstände das Keramik-Turbinenrad zerstören. 
Weiterhin ist die Verbindung zwischen der metallischen Welle des 
Turboladers mit dem Keramikrad eine große technische Herausforderung. 
Letztendlich haben sich hier bislang nur Pressverbände bewähren können, 
wobei sehr hohe Anforderungen an die Fertigungsgenauigkeit gestellt 
werden müssen. Einige Hersteller führten auch Versuche mit 
Turbinenläufern durch, bei denen Welle und Rad einteilig aus Keramik 
hergestellt waren. Bei dieser Technik kommt dann allerdings noch die 
Schwierigkeit hinzu, dass die Welle eines Turboladers durchaus auch 
recht hohe dynamische Belastungen erfährt, die dann zum Bruch aufgrund 
der bereits erwähnten hohen Sprödigkeit führten. 
Als allerdings gravierendster Nachteil hat sich die eingeschränkte Freiheit 
in Bezug auf die mögliche Formgebung der Schaufeln herauskristallisiert. 
Aufgrund der Sprödigkeit mussten die Schaufel wesentlich dicker 
ausgeführt werden, als dies bei Metallschaufeln notwendig war. Die 
dickeren Schaufeln verschlechterten den Wirkungsgrad der Turbine dabei 
so stark, dass die Vorteile des reduzierten Massenträgheitsmomentes und 
des möglichen höheren Verbrennungsluftverhältnisses und damit 
theoretisch günstigeren Kraftstoffverbrauches, praktisch völlig aufgezehrt 
wurden. 
Vor all diesen Hintergründen sind die Entwicklungsarbeiten an Keramik-
Turbinenrädern für Turbolader bald wieder komplett eingestellt worden, 
da keine Vorteile zu erwarten waren.  
Ein weiterer Ansatz, das Massenträgheitsmoment des Laufzeuges zu 
reduzieren, wird in den letzten Jahren intensiv untersucht. Es ist der 
Einsatz von Titan-Aluminid als Turbinenradwerkstoff. Bei TiAl handelt 
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es sich um einen so genannten intermetallischen Werkstoff, der die 
Vorteile von Metall und Keramik teilweise verbindet (Bild 3.2). 
Die oben geschilderten Nachteile von Keramik für den Einsatz in 
Turboladerlaufrädern werden größtenteils vermieden, wobei eine 
erhebliche Reduktion des Massenträgheitsmomentes des 
Turboladerlaufzeuges durch die wesentlich geringere Dichte von TiAl 
gegenüber Nickelbasislegierungen möglich ist. 
Obwohl noch ein erheblicher Entwicklungsbedarf bis zur 
Großserieneinführung von TiAl als Turbinenradwerkstoff besteht, sind 
die Aussichten Erfolg versprechend und ein zukünftiger Serieneinsatz ist 
sehr wahrscheinlich. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.2: Materialeigenschaften TiAl vs. INCO 713C 
 
Vergleich Materialeigenschaften Titanaluminid zu 
INCO 713C
Dichte
• TiAl 3.7 – 4 g/cm³
• INCO 713C 7.91 g/cm³
Massenträgheitsmoment (Läufer K04, 50mm)
• TiAl 0.074 E-04 kgm2
• INCO 713C 0.145 E-04 kgm2
Gewicht (Läufer K04, 50mm)
• TiAl ca.  80 g
• INCO 713C ca.135 g
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3.2.2. Erhöhung des Ladedruckes bei niedrigen Motordrehzahlen 
 
Aufgrund der unterschiedlichen Durchsatzcharakteristika von 
Hubkolbenverbrennungsmotor und Strömungsmaschine stellte sich das 
Problem der optimalen Abstimmung der beiden Maschinenarten 
aufeinander bereits zu Beginn der Turboaufladung. 
Bereits Büchi hatte sich damit auseinandergesetzt und stellte zum Beispiel 
die Vorteile der Stoßaufladung gegenüber der Stauaufladung bezüglich 
des transienten Verhaltens fest. /15/, /35/ 
Da bis in die 60er Jahre hinein Abgasturbolader hauptsächlich zur 
Aufladung großer Dieselmotoren verwendet wurden, haben sich die 
Untersuchungen, was das transiente Verhalten, bzw. die Verbesserung der 
Drehmomentcharakteristik anbelangt, hauptsächlich auf solche 
Anwendungen bezogen. 
Da bei solchen großen Motoren zum Teil ein sehr hohes 
Verdichterdruckverhältnis gefahren wird, muss der Turbolader natürlich 
eine sehr große Drehzahlspanne durchlaufen, bis das gewünschte 
Druckverhältnis erreicht ist. 
Entsprechend der Euler´schen Turbinengleichung (14) steht das 
Druckverhältnis eines Turboverdichters in Radialbauart in direkter 
Abhängigkeit von der Umfangsgeschwindigkeit des Verdichterrades, 
wobei das Druckverhältnis mit dem Quadrat der Umfangsgeschwindigkeit 
zunimmt (Bild 3.3). 
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Bild 3.3: Geschwindigkeitsdreiecke des Radialverdichterrades /17/ 
 
 
 
UUT cUcUh 2211 ⋅±⋅=  ( 14 ) 
 
Eulersche Turbinengleichung  
 
 
 
Wie aus Gleichung (14) ersichtlich, kann das erzielbare Druckverhältnis 
zwar auch durch die Zu- und Abströmwinkel des Gases zum Rad 
beeinflusst werden, jedoch sind die Förderhöhe und damit das 
Druckverhältnis bei gegebenen geometrischen Verhältnissen nur durch 
Änderungen der Umfangsgeschwindigkeit beeinflussbar. 
Ziel bei der Aufladung von Fahrzeugmotoren ist es deshalb, dem 
Verdichter bereits bei geringem Abgasenthalpieangebot, d.h. bei 
niedrigen Motordrehzahlen und -lasten genügend Energie zur Verfügung 
zu stellen, um einen möglichst hohen Ladedruck zu erzeugen bzw. schnell 
mit der Drehzahl hoch zu laufen. 
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Grundsätzlich müssen hier allerdings sehr unterschiedliche Ansätze 
betrachtet werden, um dieses Ziel zu erreichen: 
 
• Regeleingriffe am Turbolader (z.B. Wastegate turbinenseitig, VTG, 
etc.), wobei der Lader hierbei nicht mehr für die maximale 
Abgasmenge ausgelegt wird, sondern für den Betriebspunkt, bei dem 
das maximale Drehmoment erreicht werden soll 
 
• Zusätzlicher Antrieb des Turboladers (z.B. hydraulisch, elektrisch 
oder durch eine Brennkammer) 
 
• Verwendung eines separat angetriebenen Zusatzverdichters 
 
• Einblasen von Speicherdruckluft 
 
 
Zu all diesen Themen sind über die vielen Jahre der Weiterentwicklung 
der Abgasturboaufladung schon sehr umfangreiche Untersuchungen 
durchgeführt worden. Es würde den Umfang dieser Arbeit bei weitem 
sprengen, sollte auf alle Möglichkeiten hier eingegangen werden.  
/9/, /16/, /22/, /23/, /28/, /32/, /36/ 
 
Die im Folgenden betrachteten Techniken beschränken sich deshalb 
lediglich auf Maßnahmen, die am Turbolader selbst durchgeführt werden. 
   
Auch hier gibt es verschiedene Möglichkeiten, die Laderleistung bei 
gegebenem Abgasangebot zu beeinflussen. 
Anhand der Gleichung, die die Turbinenleistung (15) und damit die 
Antriebsleistung für den Verdichter beschreibt, können die verschiedenen 
Maßnahmen hergeleitet und diskutiert werden. 
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Gleichung Turbinenleistung   
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Im Wesentlichen sind es somit folgende Parameter, die zur Beeinflussung 
der Turbinenleistung herangezogen werden können: 
 
3.2.2.1. Massenströme durch die Turbine 
 
Diese Maßnahme ist sehr verbreitet und bei Turboladern für 
Ottomotorenanwendung die einzige zurzeit in großer Serie angewandte 
Maßnahme, um die Turbinenleistung zu steuern und damit den Ladedruck 
den Erfordernissen anzupassen. Zu diesem Zweck wird ein Bypassventil 
als Umgehungsventil um die Turbine herum angeordnet, das bei Erreichen 
des gewünschten Ladedruckes öffnet und einen Teilstrom des Abgases um 
die Turbine herum leitet (Bild 3.4). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.4: Turbolader mit abgasseitigem Bypass 
 
Bypass-
klappe
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Bei geöffneter Bypassklappe ergibt sich somit ein Ungleichgewicht 
zwischen dem Luftmassenstrom, der durch den Verdichter geleitet wird, 
und dem Abgasmassenstrom, der durch die Turbine geht. Um nun 
trotzdem wieder die „Freilaufbedingung“ zu erfüllen, muss das 
spezifische Enthalpiegefälle über die Turbine größer sein, als das über 
den Verdichter. Obgleich dies aufgrund der Wirkungsgradverluste im 
Turbolader auch ohne Abgasbypass der Fall ist, muss das Enthalpiegefälle 
beim bypassgeregelten Lader proportional zum Anteil des abgeblasenen 
Abgasmassenstroms auf der Turbinenseite zunehmen. 
Eine Vergrößerung des Enthalpiegefälles auf der Turbinenseite ist jedoch, 
wenn man  nur die Möglichkeiten am Turbolader betrachtet, nur durch die 
Verringerung der Turbinenschluckfähigkeit möglich. Mit geringer 
werdender Schluckfähigkeit steigt der Druck vor Turbine bei gleichem 
Massendurchsatz an, wodurch die Turbinenleistung gesteigert wird. 
Die folgenden Gleichungen beschreiben näherungsweise das 
Durchsatzverhalten einer Radialturbine, wobei die Turbine als adäquate 
Düse behandelt wird. 
 
33, 2 ρψ ⋅⋅=
•
pAm effTT  ( 16 ) 
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Turbinendurchsatz  
 
Mit konstanten Randbedingungen für p0 und T0 ergibt sich: 
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2.Hauptgleichung der Abgasturboaufladung  
  
Dem steht allerdings der Nachteil des erhöhten Gegendruckes zum 
Ausschieben des Abgases aus dem Motor gegenüber. In Abhängigkeit von 
Laderwirkungsgrad und Abgastemperatur stellt sich deshalb im 
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Abblasebetrieb relativ früh ein negatives Spüldruckgefälle über dem 
Motor ein. Wie bereits erwähnt, führt dies aufgrund verschiedener 
Mechanismen in aller Regel zu einer Verschlechterung des spezifischen 
Kraftstoffverbrauches des Motors. Trotz dieser Nachteile wird diese 
Technik beim aufgeladenen Ottomotor heute flächendeckend eingesetzt. 
Die verwendeten Abgasturbolader, einschließlich der Bypassklappen, 
haben ihre Standfestigkeit bis zu Abgastemperaturen von 1050 °C am 
Turbineneintritt in Serienanwendungen unter Beweis gestellt. 
 
3.2.2.2. Turbinendruckverhältnis 
 
Bei einem Turbolader mit fester Turbinengeometrie, mit oder ohne 
Abgasbypass, stellt sich das Turbinendruckverhältnis, entsprechend dem 
Massenstrom, der durch die Turbine geleitet wird, von selbst ein. 
Dieser Zusammenhang wird durch die 2. Hauptgleichung der Abgas-
turboaufladung beschrieben (18). 
Durch Maßnahmen, die das Durchsatzverhalten einer Turbine ändern, 
können nun die zuvor beschriebenen Nachteile, die mit dem Abblasen von 
Abgas in Zusammenhang stehen, vermieden werden. 
Eine variable Gestaltung des Turbinendurchsatzes kann auf mehreren 
Wegen erfolgen, wobei hier zwei Hauptrichtungen unterschieden werden 
müssen: 
 
Verwendung mehrerer Turbolader, die in Reihe oder parallel sinnvoll 
zusammengeschaltet werden, und wo durch entsprechende Zu- oder 
Abschaltung der Lader der Ladedruck geregelt werden kann. /38/ 
Hierzu gibt es unterschiedliche Lösungsansätze, wobei heute so genannte 
2-stufig geregelte Aufladesysteme und auch Registeraufladesysteme in 
Serienanwendung sind. Diese Systeme zeichnen sich durch sehr gute 
Wirkungsgrade aus, wobei im Falle der 2-stufig geregelten Anordnung 
auch sehr hohe Druckverhältnisse erzielt werden können, wenn die Lader 
in Reihenschaltung betrieben werden (Bild 3.5). 
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Bild 3.5: 2-stufig geregelte Aufladung 
 
 
 
Einstufige Aufladesysteme, bei denen die Variabilität des 
Turbinenschluckvermögens durch Verstelleinrichtungen an der Turbine 
erreicht wird. Solche Technologien werden unter der Bezeichnung 
„Variable Turbinengeometrie“ zusammengefasst. Unter dieser 
Sammelbezeichnung gibt es sehr viele unterschiedliche Konstruktionen, 
auf die in einem der folgenden Kapitel näher eingegangen wird. All diese 
Konstruktionen haben als Gemeinsamkeit, dass hauptsächlich durch 
Variation des Turbinenersatzquerschnittes das Schluckvermögen und 
damit die Turbinenleistung gesteuert werden.  Gleichzeitig werden je 
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nach Ausführung aber auch andere Parameter, wie z.B. 
Turbinenwirkungsgrad oder Strömungswinkel am Turbinenrad, verändert 
und damit wird natürlich auch die Turbinenleistung beeinflusst. 
Der wesentliche Vorteil bei dieser Art von Ladedruckregelung besteht 
darin, dass immer der volle zur Verfügung stehende Abgasmassenstrom 
über die Turbine geleitet wird. Damit ist der Verdichter- und 
Turbinenmassenstrom in allen Betriebszuständen des Motors identisch 
(abgesehen von dem Kraftstoffmassenanteil im Abgas), und zur 
Einstellung der Freilaufbedingung ist ein kleineres spezifisches 
Enthalpiegefälle über die Turbine notwendig als bei der Abblaseregelung. 
Der damit einhergehende niedrigere Abgasgegendruck vor Turbine führt 
zu einer geringeren Gaswechselarbeit und reduziertem Restgasgehalt, was 
besonders für den Otto-Prozess einen signifikanten Vorteil darstellt. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.6: VTG-Turbine für Dieselanwendung 
      (zur besseren Ansicht ohne Turbinenrad dargestellt) 
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Im Bild (Bild 3.6) ist beispielhaft eine so genannte Drehschaufel – VTG 
dargestellt, wie sie bei Dieselmotoren heute in hoher Stückzahl eingesetzt 
wird. 
Problematisch bei allen Otto – Anwendungen ist dabei einerseits die hohe 
Abgastemperatur, die die konstruktive Auslegung der Turbine mit den 
Verstelleinrichtungen erschwert, und andererseits die größere 
Durchsatzspanne beim Ottomotor, die von der Turbine verarbeitet werden 
muss. 
 
3.2.2.3. Turbinenwirkungsgrad 
 
Die gezielte Beeinflussung des Turbinenwirkungsgrades (und des 
Verdichterwirkungsgrades) wird hauptsächlich bei ungeregelten Ladern 
für Nutzfahrzeuganwendung eingesetzt, um den Ladedruckverlauf in 
bestimmten Grenzen zu gestalten. Hier handelt es sich allerdings meistens 
nicht um Regeleingriffe am Turbolader, die im Betrieb durchführbar sind, 
sondern um konstruktive Anpassungen der Strömungskomponenten, die 
bei gegebener Grundauslegung den Verlauf und die Höhe des 
Wirkungsgrades über dem Durchsatz und dem Druckverhältnis 
beeinflussen. Diese Maßnahme unterliegt allerdings Grenzen, da bereits 
sehr schnell auch die Höhe des maximalen Wirkungsgrades der Turbine 
negativ beeinflusst wird. Ein weiterer gravierender Nachteil ist die 
Tatsache, dass die Verschlechterung des Wirkungsgrades natürlich eine 
Verschlechterung des Spüldruckgefälles bewirkt, was wiederum die 
Gaswechselarbeit und damit den spezifischen Kraftstoffverbrauch des 
Motors erhöht. Trotzdem wird dieses Mittel eingesetzt, um den Ladedruck 
bei Motoren mit verhältnismäßig kleiner Durchsatzspanne zu begrenzen, 
weil so auf ein teures und eventuell auch schadensanfälliges Regelorgan 
am Turbolader verzichtet werden kann. 
Grundsätzlich kann diese Möglichkeit aber auch in Verbindung mit VTG 
– Ladern genutzt werden. Zum einen ergeben sich in Abhängigkeit von 
der Leitschaufelstellung der oben gezeigten Drehschaufel-VTG 
grundsätzlich unterschiedliche Turbinenwirkungsgrade. Man kann aber 
auch durch gezielte Auslegung der Turbine den Wirkungsgradabfall bei 
ganz geöffneten Leitschaufeln zur Erweiterung des Einsatzbereiches 
verwenden. In diesem Fall nutzt man die Änderung der Schluckfähigkeit 
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der Turbine und die Änderung des Turbinenwirkungsgrades in 
Kombination, um den Ladedruckverlauf zu beeinflussen. 
Eine weitere Maßnahme, die im weiteren Sinn unter der Überschrift 
„Beeinflussung des Turbinewirkungsgrades“ behandelt werden kann, ist 
die Möglichkeit der Ausnutzung der kinetischen Energie des 
Abgasmassenstromes. 
Der Sinn der Abgasturboaufladung besteht in der Nutzung der nach dem 
Arbeitstakt noch vorhandenen Restenergie der Zylinderladung. Man kann 
hier zwischen zwei grundsätzlichen Verfahren unterscheiden: der 
Stauaufladung und der Stossaufladung. 
 
Die beiden Verfahren unterscheiden sich im Wesentlichen durch die Art 
und Weise, wie das Abgas der Turbine zugeführt wird. 
 
• Stauaufladung 
 
Bei dieser Variante ist ein über die Arbeitstakte des Motors konstant 
bleibender Abgasdruck vor Turbine das Ziel. Zu diesem Zweck ist 
zwischen Motor und Abgasturbolader ein entsprechend großer Behälter 
angeordnet, der die Abgasdruckstöße der einzelnen Zylinder abbaut und 
die Turbine mit einem zeitlich konstanten Energiestrom versorgt (Bild 
3.7). 
Mit einer solchen gleichmäßigen Beaufschlagung der Turbine können die 
bestmöglichen Turbinenwirkungsgrade erreicht werden, und die Turbine 
kann wegen des zeitlich konstanten Abgasmassenstromes verhältnismäßig 
klein ausgelegt werden. 
Der Nachteil dieser Anordnung ist allerdings, dass ein erheblicher Teil 
der nach dem Arbeitstakt noch vorhandenen Abgasenergie ungenutzt 
bleibt. Im hs- Diagramm stellt sich der Nachteil durch eine starke 
Entropiezunahme dar, wodurch sich das für die Expansion bis auf 
Umgebungsdruck in der Turbine zur Verfügung stehende Enthalpiegefälle 
entsprechend reduziert. 
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Bild 3.7: Stauaufladung /15/, /26/ 
 
Obgleich diese Art der Aufladung eine für die Turbine optimale 
Randbedingung darstellt und auch der Motor nur gegen einen relativ 
niedrigen Gegendruck das Abgas ausschieben muss, bedeutet der Verzicht 
auf den kinetischen Teil der Abgasenergie für den Antrieb der Turbine 
doch einen bedeutenden Nachteil, speziell was den Betrieb bei niedrigen 
Motordrehzahlen und –lasten anbelangt. 
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• Stoßaufladung 
 
Bei der Stoßaufladung verzichtet man auf die Vergleichmäßigung des 
Energiestromes zur Turbine und versucht, die in Form von Druckwellen 
im Abgas enthaltene kinetische Energie zu nutzen (Bild 3.8). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.8: Stoßaufladung /15/, /26/ 
 
Bei theoretisch vollständiger Umwandlung der am Ende des Arbeitstaktes 
im Zylinder vorliegenden Enthalpie, in kinetische Energie würde sich eine 
entsprechend hohe Turbinenleistung einstellen. Da aber zwischen 
Zylinder und Auspuffleitung zum Zeitpunkt „Auslass öffnet“ ein 
überkritisches Druckverhältnis anliegt, geschieht der Ausströmvorgang 
durch den Ventilspalt mit Schallgeschwindigkeit und entsprechender 
Drosselung. Außerdem kommt es auch in den nachfolgenden 
Rohrleitungen zu einer Drosselung, die wiederum eine Entropiezunahme 
zur Folge hat, die aber geringer ist als bei der Stauaufladung. 
Insgesamt erhöht sich bei der Stoßaufladung das Energieangebot an der 
Turbine. 
Die Turbine wird dabei allerdings instationär beaufschlagt, was zu 
Wirkungsgradnachteilen führt. Im Wesentlichen entstehen diese 
Wirkungsgradeinbußen durch Falschanströmung des Turbinenrades, da 
sich die Umfangsgeschwindigkeit der Turbine aufgrund der 
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Massenträgheit und Lagerreibung nicht entsprechend der schnell 
variierenden Anströmgeschwindigkeit des Abgases mit verändert. Anhand 
des Geschwindigkeitsvektors am Turbineneintritt erkennt man dabei 
deutlich die Variation der Richtung der Relativgeschwindigkeit am 
Radeintritt und damit der Falschanströmung (Bild 3.9). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.9: Relativgeschwindigkeit Turbinenrad-Eintritt bei Pulstation /15/ 
 
  
 
Weitere Wirkungsgradeinbußen entstehen durch konstruktive Maßnahmen 
an der Turbine, die ergriffen werden, um die Druckwellen des 
Vorauslassstoßes bis möglichst direkt vor das Turbinenrad zu leiten, ohne 
zu stark zu drosseln oder die teilweise getrennten Auspuffleitungen 
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zusammenzuführen und damit einen Druckausgleich zu schaffen. Zur 
Anwendung kommen hier insbesondere Zwillingsstromturbinengehäuse 
oder Doppelstromturbinengehäuse (Bild 3.10). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.10: Bild Zwillingsstrom TG und Doppelstrom TG   
 
Beim Zwillingsstromturbinengehäuse können Wirkungsgradnachteile 
entstehen, da je nach Strangdruckverhältnis das Turbinenrad am Eintritt 
nicht mehr voll über die Eintrittsbreite gleichmäßig beaufschlagt wird und 
es deshalb zu Störungen in der Zulaufströmung kommt, und auch durch 
den verhältnismäßig kleinen Zuströmquerschnitt direkt vor Turbinenrad, 
der erhöhte Reibung mit sich bringt. 
Bei den Doppelstromturbinengehäusen stellt sich die Problematik so dar, 
dass über den Turbinenradumfang das Rad mit unterschiedlichen 
Massenströmen beaufschlagt wird und dadurch Ventilationsverluste 
entstehen (Teilbeaufschlagung). 
Die mechanische Belastung durch die Teilbeaufschlagung, die eine 
erhöhte Schwingungsanregung für die Turbinenradschaufeln hervorruft, 
muss ebenfalls kritisch betrachtet werden. Sie war einer der Hauptgründe, 
weshalb sich die Zwillingsstromturbine gegenüber der 
Doppelstromturbine durchsetzen konnte. 
Zusammenfassend ist zu sagen, dass durch die Stoßaufladung ein höheres 
Energieangebot für die Turbine vorliegt und damit ein höherer Ladedruck 
erzielt werden kann. Die Wirkungsgrade der Turbine und des Motors 
Zwillingsstromgehäuse Doppelstromgehäuse
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werden aber in aller Regel schlechter, was sich durch eine Erhöhung des 
spezifischen Kraftstoffverbrauches ausdrückt. 
Heute finden sich für beide Aufladeverfahren Anwendungsbereiche, bei 
denen die spezifischen Vorteile der beiden Systeme ausgenutzt werden 
können: 
Die Stauaufladung findet sich heute hauptsächlich bei Großmotoren mit 
sehr hohen Aufladegraden und sehr guten Turboladerwirkungsgraden. 
Hier überwiegen die Vorteile dieses Verfahrens. 
Bei Fahrzeuganwendung, bei der es insbesondere auf ein gutes 
Anfahrmoment ankommt, hat sich die Stoßaufladung durchgesetzt, weil 
damit im unteren Last- und Drehzahlbereich bereits eine höhere 
Turbinenleistung zur Verfügung steht, um die Fahrdynamik zu steigern. 
An dieser Stelle sollte ein interessanter Aspekt im Zusammenhang mit der 
Messtechnik betrachtet werden, die üblicherweise für die Ermittlung von 
Turboladerkenngrößen und Motorbetriebswerten Verwendung findet. 
Bei der Auswertung und Interpretation der im Rahmen dieser Arbeit 
durchgeführten experimentellen Untersuchungen muss dieser Aspekt 
beachtet werden: 
Zur Ermittlung von Turboladerkennfeldern werden in der Regel 
Prüfstände eingesetzt, die über einen Verdichter mit nachgeschaltetem 
Brenner die Turbine mit Antriebsenergie versorgen. Der der Turbine 
zugeführte Massenstrom ist dabei zeitlich konstant und weitestgehend frei 
von Pulsationen. 
Am Motor stellt sich jedoch, aufgrund der Abgasdruckpulsation, ein 
zeitlich intermittierender Abgasmassenstrom ein. Durch die in der Regel 
eingesetzte träge Druckmesstechnik werden diese Abgasdruckpulsationen 
allerdings nicht erfasst, sondern es wird lediglich ein Mittelwert 
aufgenommen, der nicht dem tatsächlichen Druckmittelwert aus dem 
Integral des zeitlich veränderlichen Druckes über der Zeit entspricht, 
sondern einem niedrigeren Wert. Wird dieser nicht korrekt gemittelte 
Druck aus einer Motormessung nun zur Berechnung der 
Turboladerbetriebswerte verwendet, ergibt sich bei hoher 
Abgasdruckpulsation, d.h. bei niedriger Motordrehzahl und hoher Last ein 
Turbinenwirkungsgrad, der zum Teil erheblich über dem Wirkungsgrad 
liegt, der an einem Turboladerprüfstand mit stationärer Beaufschlagung 
ermittelt wurde, obwohl identische Gleichungen zur Ermittlung der 
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Turbinenleistung (Gl. 15) und damit auch des Wirkungsgrades am Motor 
und an der Brennkammer Verwendung finden. 
Bei der Auslegung eines Aufladesystems für eine bestimmte 
Motoranwendung ist dies zu berücksichtigen, da ansonsten die not-
wendige Turbinengröße falsch ermittelt wird. Gleichzeitig kann aber der 
scheinbare  Wirkungsgradunterschied zwischen stationärer und 
instationärer Beaufschlagung auch als Maß für die Ausnutzung der 
Pulsationsenergie im Abgas genutzt werden. 
Das folgende Diagramm zeigt einen Vergleich zwischen dem 
Turbinenwirkungsgrad der gleichen Turbine, gemessen an einem Motor- 
und an einem Brennkammerprüfstand (Bild 3.11). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.11: Vergleich Turbinenwirkungsgrad Motor- / Brennkammer-
messung 
Vergleich:    Turbinenwirkungsgrad,  Motormessung zu Brennkammermessung
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3.3. Gegenstand der Untersuchungen 
 
Abgeleitet aus dem Erfolg der einstufigen Aufladung mit variabler 
Turbinengeometrie an Dieselmotoren sollen im Rahmen dieser Arbeit die 
Einsatzfähigkeit und  die möglichen Vorteile einer variablen Turbine für 
den Einsatz am Ottomotor näher betrachtet werden. Es sollen dabei 
unterschiedliche konstruktive Ausführungen variabler Turbinen 
Berücksichtigung finden sowie mit der heute üblichen Aufladung mit 
Wastegate-Turboladern verglichen werden. Besonderes Augenmerk soll 
dabei auf die speziellen Randbedingungen eines direkteinspritzenden 
Ottomotors gelegt werden. 
 
 
3.3.1.  Bekannte VTG-Ausführungen und ihre Verwendbarkeit   für  
Ottomotoren 
 
Obgleich sich die Aufladung von Ottomotoren mit variabler Turbine  bis 
heute aus den bereits beschriebenen Gründen nicht durchsetzen konnte, 
gibt es doch sehr viele Versuche und auch unterschiedliche konstruktive 
Ansätze für eine ottomotorische Anwendung. 
Allen Ausführungen ist gemeinsam, dass man versucht, den 
Turbinendurchsatz variabel zu gestalten, d.h. die Schluckfähigkeit der 
Turbine veränderlich auszuführen und damit die Turbinenleistung dem 
tatsächlichen Bedarf anzupassen. 
Alle konstruktiven Ausführungen, von denen einige beispielhaft in den 
folgenden Kapiteln näher vorgestellt werden, haben aber auch die 
gemeinsame Eigenschaft, dass mit der Veränderung der Schluckfähigkeit 
auch eine Veränderung des Turbinenwirkungsgrades einhergeht. Insofern 
muss einerseits beachtet werden, dass der Wirkungsgrad nicht zu stark 
abnimmt und damit schließlich kein Vorteil mehr gegenüber einer über 
Abgasabblasung geregelten Turbine vorliegt, andererseits aber kann die 
Kombination aus Durchsatzvariation und Wirkungsgradveränderung zur 
gemeinsamen Regelung des Ladedruckes herangezogen werden. Die 
Kombination aus veränderlichem Schluckvermögen und veränderlichem 
Turbinenwirkungsgrad führt bei richtiger Anwendung zu einer 
Vergrößerung des Motorbetriebsbereiches, für den der Turbolader 
eingesetzt werden kann. 
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3.3.1.1. Radialturbine mit verstellbaren Eintrittsleitschaufeln 
 
 
• Theorie 
 
Bei diesem Konstruktionsprinzip wird sowohl die Richtung der 
Gasströmung zum Turbinenrad verändert als auch deren Geschwindigkeit, 
durch Variation der Leitgitterquerschnitte und des 
Leitschaufelanstellwinkels. Dieses Prinzip findet man sowohl bei 
Franzisturbinen als auch bei Radialgasturbinen, wie sie für kleinere 
Turbolader Anwendung finden. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.12: Geschwindigkeitsdreiecke einer Radialturbine /17/ 
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Die Energieumwandlung im Arbeitsgas erfolgt bei dieser Art von Turbine 
demnach in mehreren Schritten (Bild 3.12): 
 
• Beschleunigung des Abgases und Ausrichtung der Strömung in einem 
Spiralgehäuse 
• Weitere Beschleunigung des Abgases und Umlenkung der Strömung 
in der beschaufelten ringförmigen Zuströmdüse 
• Weitere Beschleunigung der Gasströmung im Rad in Abhängigkeit 
vom Reaktionsgrad der Turbine. 
 
Im Laufrad erfolgt dann die Impulsübertragung vom strömenden Gas auf 
die Schaufeln des Laufrades. 
Das Moment, das durch diese Impulsübertragung auf die Schaufeln 
erzeugt wird, lässt sich dabei folgendermaßen berechnen: 
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Theoretische Turbinenleistung (verlustfrei) 
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Theoretische Turbinenleistung (verlustfrei)  
 
Mit Ausnahme von kleineren Turboladerturbinen werden Radialturbinen 
fast immer mit einem, zumindest starren, Leitgitter ausgerüstet. Die 
Auslegung erfolgt dabei in aller Regel so, dass der 
Leitschaufelaustrittswinkel so gewählt wird, dass im Auslegungspunkt der 
Winkel, unter dem das Arbeitsgas austritt, genau dem Eintrittwinkel der 
Absolutgeschwindigkeit für verlustfreien Eintritt ins Laufrad  entspricht. 
 
   
 
 56 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
Mit dieser Auslegung ergeben sich die geringsten Verluste und damit der 
höchste Wirkungsgrad. 
Gleichzeitig ist mit solch einer Optimalauslegung allerdings auch 
wiederum die Schluckfähigkeit festgelegt. Soll nun die Leitbeschaufelung 
auch zur Variation des Durchsatzes und damit der Turbinenleistung 
herangezogen werden, d.h. im Winkel veränderlich ausgeführt werden,  so 
führt dies zwangsläufig zu Bedingungen, die nicht mehr optimal für eine 
verlustarme Einströmung in das Laufrad sind. Ebenso treten auch bereits 
Verluste bei der Einströmung in das Vorleitgitter der Turbine auf, sowie 
im Vorleitgitter selbst, die beide ebenfalls von der Stellung der 
Leitschaufeln abhängig sind. 
Zusammenfassend lässt sich sagen, dass durch Veränderung des 
Leitschaufelwinkels 
 
• die Anströmbedingungen für das Laufrad im Betrieb so verändert 
werden können, dass über einen großen Durchsatzbereich der 
Turbine mit optimalen Anströmwinkeln gefahren werden kann. Dies 
führt zu besseren Wirkungsgraden über einen größeren Bereich, als 
es mit festem Leitgitter möglich ist. 
 
• die Anströmwinkel zum Laufrad so verändert werden können, dass 
die Turbinenleistung über weite Bereiche variiert werden kann, 
wobei dabei Nachteile im Wirkungsgrad bei extremen 
Leitschaufelstellungen zu erwarten sind. 
 
Beide Maßnahmen sind in Abhängigkeit vom Betriebsbereich auch 
kombiniert anwendbar. 
 
• Konstruktive Ausführungen 
Zu Beginn der Entwicklungstätigkeiten an Turboladerturbinen mit 
verstellbaren Leitschaufeln hat man sich auf die üblichen 
Konstruktionsprinzipien berufen, wie sie bei z.B. bei Francisturbinen zur 
Anwendung kommen. Diese Ausführungen waren durch gute 
Wirkungsgrade bekannt, und die Grundlagen der konstruktiven Gestaltung 
waren vorhanden. 
Es war als erster Anbieter die Fa. Aerodyne, die einen Turbolader mit 
variabler Turbine für die Anwendung an Ottomotoren anbot (Bild 3.13). 
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Bild 3.13: Aerodyne-ATL mit verstellbaren Turbinenleitschaufeln /35/ 
 
Außergewöhnlich bei diesem Lader war die fliegende Lagerung von 
Verdichter- und Turbinenrad. Beide Räder saßen Rücken an Rücken auf 
einer Seite der (Wälz)-lagerung. Diese Anordnung hatte den Vorteil, dass 
die Temperaturbelastung der Lagerung geringer war als bei zentraler 
Lagerung. 
Bezüglich des Turbinenleitapparates wurde eine Anordnung gewählt, bei 
der ein ringförmig angeordnetes Schaufelgitter direkt vor 
Turbinenradeintritt angeordnet war. Die Schaufeln waren dabei drehbar 
auf einer Welle gelagert, über die auch die Verstellung der 
Schaufelwinkel vorgenommen wurde. 
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Dieses Konstruktionsprinzip des Leitapparates findet sich heute bei 
praktisch allen VTG-Ladern für Dieselanwendung wieder. 
Für den Betrieb an Ottomotoren konnte sich diese Technik damals nicht 
durchsetzen. Neben den bereits in den vorherigen Kapiteln beschriebenen 
grundsätzlichen Gründen war es wohl die nicht ausreichende 
Beständigkeit gegen die hohen Temperaturen am Ottomotor, die den 
Erfolg dieses Systems verhinderten. 
In der Folge versuchten nun verschiedene Turboladerhersteller, 
konstruktive Lösungen zu finden, die technisch weniger anspruchsvoll 
und somit auch weniger empfindlich waren. 
Allen gemeinsam war im Prinzip der Versuch, die gewünschte 
Umlenkung des Abgasstromes vor Turbinenrad nunmehr durch wenige, 
große Schaufeln oder Schieber im Turbinengehäuse darzustellen. All 
diese Konstruktionen hatten allerdings den Nachteil, dass mit dieser 
einfacheren Ausführung die Strömungsführung vor Radeintritt wesentlich 
schlechter war, bzw. die Umlenkung in zu großem Abstand vom Rad 
erfolgte (Bild 3.14). 
Es war damit zwar möglich, die thermischen Belastungen recht gut zu 
beherrschen, jedoch waren die Wirkungsgrade zum Teil schlechter als bei 
Turbinen mit Wastegate. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.14: VTG mit Zungenschieber  und VAT (Variable Area Turbine) 
A
B
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Vor diesem Hintergrund hat sich bis heute keine variable Turbine mit 
verstellbaren Leitschaufeln für Ottomotoren durchsetzen können. 
Im Bereich der Turboaufladung für Pkw-Dieselmotoren sind variable 
Radialturbinen mit verstellbarer Eintrittsbeschaufelung heute größtenteils 
so ausgeführt, dass in Strömungsrichtung nach einem 
Spiraleintrittsgehäuse, direkt vor dem Eintritt zum Turbinenrad, drehbar 
gelagerte Leitschaufeln angeordnet sind. Je nach gewünschtem 
Betriebspunkt wird über eine Ansteuerung über die Drehachse der 
Schaufeln der Schaufelwinkel und damit die Turbinenleistung verändert. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.15: Verstellbare Leitbeschaufelung ATL-Turbine 
 
In dem Ausführungsbeispiel (Bild 3.15) ist bereits eine Problematik der 
drehbar gelagerten Leitschaufeln zu erkennen: Bei der gewählten 
Konstruktion verändert sich der Abstand der Leitschaufelenden zum 
Turbinerad, was in dem vorliegenden Fall zu hohen Ventilationsverlusten 
bei geschlossener Schaufelstellung führt. Bei der Betrachtung der 
Schaufelkräfte wird auf diesen kritischen Punkt noch einmal eingegangen 
werden. 
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Bild 3.16: Verstellbare Leitbeschaufelung ATL-Turbine 
 
Eine weitere Problematik ist durch den notwendigen axialen Schaufelspalt 
zwischen Leitschaufeln und Kanalwand gegeben. Speziell bei weit 
geschlossenen Schaufeln und damit hohen Druck- und 
Geschwindigkeitsunterschieden zwischen Saug- und Druckseite der 
Leitschaufeln, entstehen Sekundärströmungen durch diese Schaufelspalte. 
Diese Sekundärströmungen führen zu Strömungsverlusten und in Folge zu 
einem Wirkungsgradabfall. Aufgrund der höheren thermischen Belastung 
beim Ottomotor tritt dieser Nachteil besonders stark zutage, da hier 
aufgrund des Risikos thermisch bedingter Verzüge im Leitapparat in der 
Regel größere Schaufelspalte vorgesehen werden müssen als beim 
Dieselmotor (Bild 3.16). 
Konstruktionen, bei denen der Schaufelspalt durch axiale Beweglichkeit 
der Schaufeln eliminiert wird, konnten sich bislang aufgrund der 
Komplexität der Ausführung bei kleinen Pkw-Turboladern nicht 
durchsetzen. 
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3.3.1.2. Radialturbine mit verstellbarem Zuströmgehäuse 
 
• Theorie 
 
Eine weitere Möglichkeit, die Schluckfähigkeit einer Radialturbine zu 
verändern, ergibt sich durch die Veränderung des Spiralzuströmgehäuses, 
das vor dem Turbinenrad angeordnet ist, bzw. der dazugehörigen Düse. 
Die Düse kann dabei mit oder ohne Leitbeschaufelung ausgeführt sein, 
wobei diese bei dieser Anordnung nicht verstellbar ist. 
Spiralgehäuse und Düse haben die Aufgabe, einen Teil der Druckenergie 
vor Eintritt in das Turbinenrad in kinetische Energie umzuwandeln. 
Der so genannte Halsquerschnitt des Turbinengehäuses in Kombination 
mit dem radialen Abstand des Flächenschwerpunktes vom 
Turbinengehäusehals stellt hierbei ein Maß für die Schluckfähigkeit der 
Turbine dar (Bild 3.17). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.17: Turbinengehäuse mit „Halsquerschnitt“ 
AH
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Durch den Querschnitt am Turbinengehäusehals wird eine 
Einströmgeschwindigkeit in die Spirale in Abhängigkeit von Dichte und 
Masse festgelegt. Die Spirale hat dann die Aufgabe, dafür zu sorgen, dass 
die Ausströmgeschwindigkeit aus der Spirale zum Radeintritt möglichst 
gleichmäßig erfolgt und damit das Rad mit einer möglichst konstanten 
Geschwindigkeit über den Umfang angeströmt wird. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.18: Flächenschwerpunkt Turbinenspirale 
 
Durch die Veränderung des Abstandes des Flächenschwerpunktes des 
Turbinenhalsquerschnittes und der nachfolgenden Spirale (Bild 3.18) lässt 
sich der Anströmwinkel zum Rad und dadurch ebenfalls das 
Schluckverhalten beeinflussen. Für konstanten Durchsatz durch die 
Turbine gilt demnach: 
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In der eventuell anschließenden Ringdüse, die aus konstruktiven Gründen 
meist als Parallelringdüse ausgeführt ist, wird das Gas dann weiter auf die 
Geschwindigkeit vor Radeintritt beschleunigt. 
Durch Variation der Düsenbreite ist es nunmehr auch möglich, die 
Turbinenschluckfähigkeit zu verändern. 
 
• Konstruktive Ausführungen 
 
Basierend auf den Zusammenhängen hinsichtlich des Durchsatzverhaltens 
in Abhängigkeit vom Spiralquerschnitt, gab es zu Beginn der 
Untersuchungen an variablen Turbinen für Fahrzeugturbolader, die 
Anfang der 80er Jahre durchgeführt wurden, auch Versuche mit 
Spiralgehäusen, die im Querschnitt variabel waren. Man verwendete dazu 
Gehäuse, die eine verschiebbare Außenwand hatten. Durch axiale 
Verschiebung dieser Wand  konnte der Spiralquerschnitt verändert und 
damit der Turbinendurchsatz variiert werden. In der Praxis stellte sich 
diese Konstruktion jedoch als sehr anfällig heraus, was Leckageströme  
und Klemmgefahr anbelangt (Bild 3.19). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.19: Turbinengehäuse mit verschiebbarer Spiralwand 
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Aufgrund dieser negativen Erfahrungen wurde diese Technik nicht mehr 
weiterverfolgt, und man konzentrierte sich auf Konstruktionen, bei denen 
mehrere Zuströmspiralen um das Turbinengehäuse herum angeordnet 
waren, und diese dann je nach gewünschter Turbinenleistung mit dem 
vollen Abgasmassenstrom des Motors oder pro Spirale nur mit einem 
Teilstrom beaufschlagt wurden (Bild 3.20). Bei Dampfturbinen werden 
hauptsächlich Ausführungen verwendet, bei denen die Aufteilung der 
Zuströmung über den Umfang der Turbine erfolgt. Hierbei kommt es 
allerdings zu einer Teilbeaufschlagung der Turbine, d.h. die 
Schaufelkanäle werden bei Teillast über eine Rotorumdrehung 
diskontinuierlich beaufschlagt, was einerseits zu Ventilationsverlusten 
durch die unterschiedlichen Drücke in den Schaufelkanälen führt und 
andererseits Schaufelschwingungen durch die diskontinuierliche 
Zuströmung anregt. Bei stationär betriebenen Turbomaschinen sind diese 
beherrschbar, da die Drehzahl und damit die Anregungsfrequenz in 
gewissen Grenzen wählbar ist und damit außerhalb der 
Schaufeleigenfrequenzen gelegt werden kann. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.20: Doppelstrom Turbinengehäuse 
Turbinen-
eintritt 1
Turbinen-
eintritt 2
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Bei Abgasturboladerturbinen ist es aber nicht ohne weiteres vermeidbar, 
dass, abhängig vom Betriebszustand, auch durch 
Schaufelresonanzfrequenzen gefahren werden muss, was ein erhebliches 
Ausfallrisiko mit sich bringt. Diese Problematik hat dazu geführt, dass 
teilbeaufschlagte Turboladerturbinen heute praktisch nicht mehr zu finden 
sind. Zur Variation der Turbinenleistung hat man sich hierbei deshalb auf 
Konstruktionen konzentriert, bei denen z.B. zwei Spiralen nebeneinander 
angeordnet sind. Die Zuströmung zum Turbinenrad erfolgt dabei durch 
zwei ebenfalls parallel angeordnete Ringdüsen, die die Strömungen am 
vollen Umfang dem Turbinenrad zuführen. 
Eine Erfolg versprechende Konstruktion stellt dabei die so genannte 
variable Schieberturbine (VST) dar (Bild 3.21). Bei dieser Anordnung ist 
das Spiralgehäuse als Zwillingsstromgehäuse ausgeführt. Beide Spiralen 
werden gemeinsam mit dem vollen Abgasmassenstrom beaufschlagt, 
wobei zur „Regelung“ der Turbinenleistung, direkt vor 
Turbinenradeintritt, eine der beiden Zuströmdüsen mittels eines Schiebers 
im Querschnitt veränderlich, bzw. komplett verschließbar ausgeführt ist. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.21: VST 
Schieberstellung 1:
nur linker Kanal geöffnet
Schieberstellung 2:
beide Kanäle geöffnet
Schieberstellung 3:
beide Kanäle und 
Bypass geöffnet
RegelschieberSpiralkanäle
Bypasskanal
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Die Ansteuerung erfolgt dabei in der Art und Weise, dass bei geringem 
Abgasangebot und dem Wunsch nach hoher Turbinenleistung der 
Schieber in eine Position gefahren wird, in der die auf dem Bild rechte 
Spirale vollständig verschlossen ist (Schieberstellung 1). Dadurch, dass 
der gesamte Abgasmassenstrom in dieser Schieberstellung komplett durch 
eine der beiden Spiralen geleitet wird, stellt sich ein hoher Abgasdruck 
vor Turbine und eine entsprechend hohe Turbinenleistung ein. Ist der 
maximale Ladedruck, der gewünscht ist, erreicht, wird der Schieber nach 
rechts verschoben, wodurch sich ein mehr oder wenig großer Ringspalt an 
der Düse der rechten Spirale einstellt. In einer Zwischenstellung, in der 
die rechte Spirale nur teilweise geöffnet ist, entstehen allerdings hohe 
Drosselverluste, die den Wirkungsgrad verschlechtern. Erst wenn die 
zweite Spirale ganz geöffnet ist, stellt sich wieder eine verlustärmere 
Abströmung zum Rad ein, wodurch der Wirkungsgrad wieder ansteigt, die 
Turbinenleistung aufgrund des geringeren Abgasdruckes allerdings, wie 
gewünscht, niedriger ist (Schieberstellung 2). 
Als weitere Besonderheit bei der dargestellten VST ist noch der 
integrierte Bypasskanal zu nennen. Bei weiterer Öffnung des Schiebers 
nach rechts, über die Düse der rechten Spirale hinaus, öffnet sich noch ein 
zusätzlicher Kanal, der einen Teilabgasstrom um die Turbine herumleitet 
(Schieberstellung 3).  
Das Prinzip entspricht hierbei dem einer Wastegate-Turbine in 
Kombination mit einer variablen Turbine. Trotz der thermodynamischen 
Nachteile einer Abgasabblasung gegenüber einer Turbine mit variablem 
Schluckvermögen hat die Kombination aus beiden Prinzipien den Vorteil, 
einen sehr großen Durchsatzbereich darstellen zu können, ohne ein 
separates Ventil vorsehen zu müssen. 
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Bild 3.22: Turbinenwirkungsgradverlauf über Motordrehzahl 
 
 
Im obigen Bild (Bild 3.22) ist qualitativ zu sehen, wie sich der 
Turbinenwirkungsgrad über der Motordrehzahl bei Volllast und damit 
über der Schieberposition verändert. Speziell bei nur teilweise geöffneter 
zweiter Spirale erkennt man den relativ starken Wirkungsgradabfall 
aufgrund der hohen Drosselverluste im schmalen Ringspalt. 
Die zwei Wirkungsgradmaxima der Kurve stellen jeweils die 
Betriebspunkte dar, bei denen eine oder beide Spiralen vollständig 
geöffnet sind. Bei weiter ansteigendem Durchsatz wird der Bypasskanal 
geöffnet, wodurch der Wirkungsgrad wieder abfällt. 
Eine konstruktiv ähnliche Lösung, das Schluckvermögen der Turbine zu 
regeln, besteht darin, die Düsenbreite zu verändern. Diesen Weg gehen 
einige Turboladerhersteller bei Nutzfahrzeug-Dieselmotoren mit zum Teil 
beachtlichem Erfolg (Bild 3.23). 
Volllastvergleich:    Turbinenwirkungsgrad,  VTG zu VST
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Bild 3.23: Garrett VNT-OP 
 
Durch die axiale Verschiebung des so genannten „Kolbens“ wird die 
Düsenbreite und damit die Gaseintrittsgeschwindigkeit variiert, wodurch 
die Turbinenleistung regelbar ist. Der konstruktive Nachteil besteht darin, 
dass bei kleiner werdender Düsenbreite nicht mehr die volle Breite der 
Turbinenschaufeln am Radeintritt angeströmt wird, wodurch es zu 
Verwirbelungen und damit zu Wirkungsgradverlusten kommt. Ebenso 
muss für möglichst kleine Durchsätze die Düsenbreite so stark verkleinert 
werden, dass hohe Strömungsverluste in der Düse auftreten. Bei 
vertretbarem Wirkungsgradnachteil erstreckt sich der Verstellbereich und 
damit die mögliche Durchsatzspanne auf Größenordnungen, wie sie für 
Anwendungen bei Ottomotoren nicht mehr ausreichend sind. Die geringe 
Durchsatzspanne muss dann, mittels eines zusätzlichen Wastegates, 
erweitert werden. Dabei ist dann der Anteil des Abgases, das abgeblasen 
werden muss, bereits so hoch, dass signifikante Wirkungsgradeinbußen zu 
erwarten sind. 
Verdichterspirale Schmieröl Turbinenspirale
Kolbenstange
Kolben
Buchse
Kolbenring
Welle
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3.4. Untersuchte Varianten 
 
Auf Basis der vorliegenden Erkenntnisse aus den existierenden 
Konstruktionen erfolgte nun die Auswahl der in dieser Arbeit zu 
untersuchenden Varianten.  
Hierbei wurden die besonderen Anforderungen bezüglich 
Durchsatzbereich und thermischer Beanspruchung für den Betrieb an 
einem direkt einspritzenden Ottomotor soweit wie möglich berücksichtigt. 
 
Es wurden folgende Varianten ausgewählt: 
 
• Radialturbine mit drehbaren Leitschaufeln direkt vor 
Turbinenradeintritt, im Folgenden bezeichnet mit „VTG“. Diese 
Variante wurde entsprechend den geforderten Motorbetriebswerten 
thermodynamisch ausgelegt, in Hardware dargestellt und am Motor- 
und Brennkammerprüfstand untersucht. Aufgrund der Verfügbarkeit 
von Standardkomponenten, wie z.B. Turbinenrädern oder VTG-
Ansteuerungskomponenten in bestimmten Abmessungen, mussten in 
vertretbarem Rahmen Auslegungskompromisse gemacht werden, 
auf die, falls es sinnvoll erscheint, speziell eingegangen wird. 
 
• VTG mit identischem Konstruktionsstand, allerdings mit 2-flutiger 
Beaufschlagung. Diese Konstruktionsvariante wurde nicht in 
Hardware dargestellt, sondern auf Basis der vorhergehenden 
Versuche mittels GT-Power-Simulation untersucht. 
 
Um die Vergleichbarkeit mit der heute üblichen Standardtechnik zu 
schaffen, wurden als Vergleichsbasis Turbolader mit Wastegate in 1- und  
2-flutiger Ausführung herangezogen. 
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Entsprechend den erforderlichen Betriebswerten ergab sich folgende 
Konfiguration für die VTG-Turbine (Bild 3.24): 
 
• Turbineradeintrittsdurchmesser:  50 mm 
• Turbinenradaustrittsdurchmesser:  46 mm 
• Turbinenradeintrittsbreite:   7  mm  
• Anzahl der Turbineradschaufeln:  11 
• Anzahl der Turbinenleitschaufeln:  12 
• Breite der Turbinenleitschaufeln:  6,9 mm 
• Länge der Turbineleitschaufeln:  18 mm 
• Profil der Turbinenleitschaufeln:  gerade 
• Turbinengehäusegröße, A/R:   426 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.24: Querschnitt VTG-Leitapparat 
Konturhülse
VTG-KartuscheLeitschaufeln
VTG-Verstellung
Hitzeschild Turbinenrad
Spiralgehäuse
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Die konstruktive Ausführung der VTG ist bei der dargestellten und 
untersuchten Ausführung so gestaltet, dass eine komplette VTG-
Kartusche mittels der so genannten Konturhülse im Turbinengehäuse 
befestigt wird. Neben dieser Befestigung übernimmt die Konturhülse 
gleichzeitig die Aufgabe der nach außen begrenzenden Strömungswand 
des Turbinenrades. Innerhalb der Kartusche wird der Schaufelkanal durch 
zwei Scheiben begrenzt, zwischen denen die Turbinenleitschaufeln 
drehbar angeordnet sind. Um das notwendige Spiel zwischen den beiden 
Scheiben und den Turbinenleitschaufeln zu gewährleisten, sind zwischen 
den Scheiben drei so genannte Spacer angeordnet. Durch diese Spacer 
hindurch wird mittels Senkkopfschrauben die Kartusche verspannt (Bild 
3.25). 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.25: Kartuschenverschraubung mit „Spacer“ 
 
Aus aerodynamischer Sicht stellen diese Spacer Hindernisse für die 
Strömung durch den Leitapparat dar, die allerdings in Kauf genommen 
werden müssen. Die dabei hervorgerufenen Strömungswiderstände 
drücken sich durch einen verringerten maximalen Turbinendurchsatz und 
durch Wirkungsgradeinbußen gegenüber einem Leitapparat ohne Spacer 
aus.  
 
 
Senkkopfschraube
Deckscheibe
Spacer
Schaufellagerring
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In der folgenden Liste sind die Varianten für die experimentelle 
Untersuchung im Detail beschrieben (Bild 3.26). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.26: Versuchsladervarianten 
 
Für die Varianten für die keine Hardware zur Verfügung stand, wurden 
die Untersuchungen auf theoretischer Basis mit Hilfe von GT-Power-
Berechnungen vorgenommen. 
Diese Varianten sind in der folgenden Tabelle dargestellt (Bild 3.27): 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.27: Ladervarianten Simulation 
 
 
Alle unterschiedlichen Ladervarianten waren, zur besseren 
Vergleichbarkeit, mit identischen Verdichtern 2077DCB ausgerüstet. 
Auf der Turbinenseite mussten allerdings, abhängig von der 
thermodynamischen Auslegung der Komponenten, zum Teil 
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unterschiedliche Turbinenräder eingesetzt werden. Hinsichtlich der 
stationären Betriebsbedingungen war dies unproblematisch, da es hierbei 
nur auf optimale stationäre Wirkungsgrade in den untersuchten Last- und 
Drehzahlbereichen ankam. 
Bei der Betrachtung der instationären Ergebnisse ist allerdings der 
Einfluss unterschiedlicher Massenträgheitsmomente überlagert und bei 
der Beurteilung der Ergebnisse zu berücksichtigen (Bild 3.28).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 3.28: Massenträgheitsmomente der untersuchten Laufzeuge 
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4. Methoden der Untersuchungen 
 
4.1. Dynamischer Motorenprüfstand 
 
Die experimentellen Untersuchungen zu der vorliegenden Arbeit wurden 
an einem hochdynamischen Motorenprüfstand durchgeführt. Neben der 
Betrachtung der stationären Betriebswerte war es von besonderer 
Bedeutung, auch instationäre Betriebszustände zu untersuchen. Erst 
anhand beider Betrachtungsweisen war es möglich, eine umfassende 
Beurteilung der untersuchten Aufladesysteme vorzunehmen. Gerade das 
transiente Betriebsverhalten ist für die Kundenakzeptanz einer 
bestimmten Aufladetechnologie von besonderer Bedeutung.  Trotz 
vergleichbarer Betriebswerte, wie z.B. Beschleunigungszeit oder 
Endgeschwindigkeit, spielt der subjektive Eindruck während des 
Beschleunigungsvorganges eine herausragende Bedeutung. Aus diesem 
Grund war es notwendig, für die Untersuchungen einen hochdynamischen 
Motorenprüfstand zu verwenden, der es erlaubt, 
Beschleunigungsvorgänge des realen Fahrzeuges sehr genau zu simulieren 
(Bild 4.1). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 4.1: Blockschaltbild des Prüfstandes mit Komponenten 
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Der dynamische Betrieb stellt jedoch besondere Anforderungen an den 
Prüfstand, die hier kurz beschrieben werden sollen: 
 
• Messtechnik: 
 
Um die Beschleunigungsvorgänge mit ausreichender zeitlicher Auflösung 
darstellen zu können, war es notwendig, mit einer gegenüber stationären 
Messungen hohen Abtastrate der Messsensoren zu arbeiten. Dies 
erforderte einerseits eine entsprechend schnelle Messdatenerfassung, aber 
andererseits auch Sensoren mit geringer Verzögerungszeit. Speziell bei 
der Druckmesstechnik bedeutet dies, dass kleine, sehr hochwertige 
Druckwandler eingesetzt werden müssen, die bei entsprechend hoher 
Eigenfrequenz auch eine gute Genauigkeit besitzen. 
 
• Prüfstandsregelung: 
 
Gegenüber stationären Messungen ist es bei instationären Versuchen 
wesentlich aufwändiger, die Reglerdynamik der verschiedenen 
Prüfstandseinrichtungen für den transienten Betrieb zu optimieren. 
Insbesondere die Reglerparametrierung der Belastungseinrichtung ist von 
entscheidender Bedeutung, um wiederholbare Messergebnisse zu erhalten. 
Turboaufgeladene Motoren stellen hier eine besondere Herausforderung 
dar: 
Im ersten Moment nach dem schlagartigen Öffnen der Drosselklappe 
steigt das Motordrehmoment nahezu verzögerungsfrei auf das 
Saugmotorenmoment an, um danach, in Abhängigkeit von der zum 
Einsatz kommenden Turboladertechnik und -auslegung, erst recht 
langsam weiter anzusteigen und dann, entsprechend dem zunehmenden 
Energieangebot an die Turbine und der quadratischen Förderlinie des 
Verdichters, immer schneller bis zum max. zulässigen Ladedruck weiter 
zu steigen, der dann über die Motorregelung begrenzt wird. Es ergibt sich 
also während eines Beschleunigungsvorganges ein recht unstetiger 
Drehmomentanstieg am Motor, dem die Belastungseinrichtung folgen 
muss. Es ist dabei von entscheidender Bedeutung, dass die Abweichung  
der Motordrehzahl vom Sollwert sehr klein bleibt, denn auch hier würde 
sich eine Drehzahlabweichung, entsprechend der Leistungscharakteristik 
des Turboladers, wesentlich stärker durch abweichende Betriebswerte 
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bemerkbar machen als bei einem Saugmotor. Es hat sich in den Versuchen 
gezeigt, dass eine maximale Sollwertabweichung der Motordrehzahl von 
25 1/min nicht überschritten werden darf. Dies erforderte entsprechend 
aufwändige Arbeiten zur Reglerabstimmung, wobei hier in Abhängigkeit 
vom Betriebspunkt unterschiedliche Parametrierungen notwendig waren. 
 
Neben der Optimierung der Reglerparameter für die 
Belastungseinrichtung war es natürlich auch notwendig, die übrigen 
Prüfstandsregelkreise dem transienten Betrieb anzupassen. Bei 
prinzipbedingt langsamen Vorgängen, wie z.B. der Ladeluftkühlung, ist 
es allerdings nicht ohne weiteres möglich, Reglereinstellungen zu finden, 
die den realen Betriebszuständen des Motors entsprechen. Für solche 
Prüfstandseinrichtungen wurde dann auf eine transiente Regelung 
vollständig verzichtet und stattdessen eine konstante Einstellung gewählt, 
die bei einem definierten stationären Betriebspunkt reproduzierbare 
Betriebswerte lieferte. Diese Einstellung wurde dann für den 
Hochlaufvorgang beibehalten, wodurch sich dann wieder konstante 
Randbedingungen für die verschiedenen Versuche ergaben. Der für die 
Versuche sehr groß gewählte Ladeluftkühler sorgte darüber hinaus 
aufgrund seiner großen Speicherkapazität für konstante Bedingungen 
während des Lastsprunges bzw. Hochlaufes.  
 
Die Durchführung der Instationärversuche erfolgte den vielfältigen 
Möglichkeiten eines hochdynamischen Prüfstandes folgend auf zwei 
unterschiedliche Weisen: 
 
Im einfacheren Fall wurden die Messungen bei konstanter Drehzahl unter 
Lastaufschaltung durchgeführt (Lastsprung, nM=konst.). Bei dieser 
Versuchsart bleibt das durch die beim realen Beschleunigungsvorgang 
ansteigende Motordrehzahl sich verändernde Abgasangebot 
unberücksichtigt. Bei dieser Betriebsweise ist es einfacher möglich, das 
Hochlaufverhalten unterschiedlicher Laderkonfigurationen für sich zu 
betrachten. 
 
Die zweite Belastungsart, die für die Versuche herangezogen wurde, ist 
wesentlich stärker an den realen Fahrbetrieb angelehnt 
(Fahrzeugbeschleunigung). Hierbei wird der Fahrbetrieb auf der Strasse 
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am Motorprüfstand simuliert.  Die Belastungseinrichtung wird dabei 
mittels „Hardware in the loop“ – Simulation angesteuert, wobei ein 
Fahrzeugmodell und ein Fahrermodell für die Simulation hinterlegt sind 
(Bild 4.2). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 4.2: Mehrmassenmodell Hochdynamischer Prüfstand 
 
Diese Versuchsmethode kommt dem realen Fahrbetrieb natürlich 
wesentlich näher, wobei der Anstieg der Motordrehzahl, je nach 
Getriebestufe, eine sehr schnelle Zunahme der Abgasenergie für den 
Turbolader bewirkt, wodurch nochmals erhöhte Anforderungen an die 
Reglereinstellung  des Prüfstandes gestellt werden. Bei dieser 
Betriebsweise fällt zwar die Interpretation der Messwerte bezüglich der 
Einflussfaktoren von Motor und Lader schwerer, aber es sind direkte 
Aussagen über den realen Beschleunigungsverlauf möglich. 
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4.2. Versuchsträger 
 
Alle experimentellen Arbeiten wurden an einem modernen 4-Zylinder- 
Ottomotor mit Benzindirekteinspritzung durchgeführt. Der Motor und die 
Motorsteuerung waren bereits für die Aufladung mittels Turbolader 
optimiert. Die dabei applizierte Maximalleistung und der maximale 
Mitteldruck wurden für die Vergleichsversuche beibehalten. 
Der Ventiltrieb des Motors war mit je einem Phasensteller auf der 
Einlass- und Auslassnockenwelle ausgerüstet.  
Als Abgaskrümmer kam für die Versuche in allen Fällen ein 2-flutiger 
Krümmer mit Zündfolgetrennung zum Einsatz. Die Trennwand erstreckte 
sich bis zum Krümmerflansch und wurde bei den Turboladern mit 2-
flutigem Turbinengehäuse in diesem weitergeführt. 
. 
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• Daten des Versuchsträgers 
 
Arbeitsverfahren     -   Otto – DI 
Zylinderzahl / -anordnung   -   L 4 
Leistung      kW bei 1/min 155 / 6000 
Eff. Mitteldruck     bar    23 
Bohrung      mm   82 
Hub       mm   85 
Gesamthubraum     cm3   1796  
Pleuellänge     mm   143,5 
Geom. Verdichtungsverhältnis  -   10,2 
Ventildurchmesser Einlass   mm   2 x 30,5 
Ventildurchmesser Auslass   mm   2 x 27 
Max. Ventilhub Einlass   mm   9,3 
Max. Ventilhub Auslass   mm   9,5 
Nockenwellenverstellbereich Einlass °KW   30 
Nockenwellenverstellbereich Auslass °KW   40 
 
 
Basisturbolader     K04-2077DCB/5.82GCAXK 
 
Verdichterraddurchmesser   mm   50 
Turbinenraddurchmesser   mm   46  
Wellendurchmesser    mm   7 
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4.3. Simulation 
 
Neben den Turboladervarianten, die durch Motor- und Brennkammer-
versuche experimentell untersucht wurden, sollten auch Varianten 
betrachtet werden, die zum Zeitpunkt der durchgeführten Arbeiten noch 
nicht als Hardware vorlagen. 
Zu diesem Zweck wurde die Motorprozesssimulation eingesetzt. 
Als Simulationsprogramm wurde GT-Power Version 6.0 von der Firma 
Gamma Technology verwendet. GT-Power ist ein Teil des umfang-
reichen  Programmsystems „GT-Suite“. 
GT-Power beruht auf Algorithmen der 1-dimensionalen Gasdynamik, 
womit Zustände in Abhängigkeit von der Zeit und einer Ortskoordinate 
(x-Richtung durch Rohrleitungen) berechnet werden können. 
Des Weiteren enthält GT-Power Programmmodule, die z.B. zur 
Berechnung des Verbrennungsvorganges oder der Wärmeübertragung 
notwendig sind. 
GT-Power verwendet eine grafische Modellierungsoberfläche mit deren 
Hilfe das Gesamtmodell in einzelne, parametrierbare Einzelobjekte 
aufgeteilt wird. 
Ein großer Aufwand stellt bei der Verwendung des Programms zum einen 
die Erstellung des Gesamtmodells dar und zum anderen die 
Parametrierung der einzelnen Module und die Modellvalidierung und 
Anpassung. 
Die Modellerstellung und Validierung für den verwendeten Motor ist 
nicht Teil dieser Arbeit und wird in /10/ im Detail beschrieben. Auf die 
Modellierung des Turboladers und die dazugehörige Validierung wird im 
entsprechenden Kapitel, in dem die Varianten im Detail diskutiert 
werden, eingegangen. 
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4.4. Untersuchungsrandbedingungen 
 
Der Motor war in seiner Basisapplikation für eine Maximalleistung von 
155 kW bei 6000 1/min und einem max. Drehmoment von 330 Nm, 
entsprechend 23 bar Mitteldruck, bei nM=2000 1/min, abgestimmt. 
Bei der Durchführung der Versuche wurden die originalen Kennfelder für 
Zündzeitpunkt und Steuerzeiten und Ladedruck beibehalten. Lediglich bei 
Erreichen einer vorgegebenen Grenze wurden manuelle oder automatische 
Regeleingriffe vorgenommen. 
 
 
Folgende Grenzwerte wurden definiert: 
 
• Max. Abgastemperatur vor Turbine,  
T3 = 950 °C (Anpassung über λv) 
 
• Zündzeitpunkt für max. Drehmoment begrenzt durch Klopfgrenze 
 
• Min. Verbrennungsluftverhältnis,  
λv =  0,75   (bei Bedarf Leistungsreduktion) 
 
Die Versuchsrandbedingungen wurden entsprechend den durchgeführten 
Versuchen folgendermaßen eingestellt: 
 
• Stationäre Versuche: 
 
Stützstellen Drehzahl: 
 
 Teillast: 1000 1/min bis 6000 1/min Abstand 1000 
1/min 
 Volllast: bis Nennmoment alle 200 1/min, danach alle 
500 1/min 
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Stützstellen Last: 
 
 Geschleppt, Nullmoment, pme in 2-bar-Schritten bis 
Volllast 
 
Ansauglufttemperatur T1:   
 
 20 – 25 °C 
 
Ladelufttemperatur T2S:   
 
 durch Einstellen des Wasserdurchflusses auf 115 l / h, 
entsprechend T2S = 60 °C, bei nM = 5000 1/min, Volllast 
bei Basisvariante 
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• Lastsprünge mit nM = konst. 
 
Stützstellen Drehzahl: 
 
 1200 1/min bis 2000 1/min mit Abstand 200 1/min, 
sowie 3000 1/min 
 
Stützstellen Last: 
 
 Geschleppt, Nullmoment, pme = 1 bar bis 4 bar mit 
Schrittweite 1 bar 
 
Ladedruckregelung:  
 
 Mit und ohne aktive Ladedruckregelung, zur Darstellung 
der maximalen Dynamik 
 
Ansauglufttemperatur T1:   
 
 20 – 25 °C 
 
Ladelufttemperatur T2S:  
 
 durch Einstellen des Wasserdurchflusses auf 250 l / h 
(voll geöffnet)  
 
Verbrennungsluftverhältnis: 
 
 λV-Volllastvorsteuerwert 0,05 Einheiten unter 
stationärem λV-Endwert 
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• Instationäre Versuche bei Fahrzeugsimulation: 
 
Achsvarianten: 
 
 iHA = 3,07 und iHA = 3,46 
 
Getriebeschaltstufen: 
 
 2. und 5. Gang 
 
Startdrehzahlen: 
 
 1200 1/min bis 2000 1/min mit Abstand 200 1/min, 
sowie 3000 1/min 
 
Startlast: 
 
 Entsprechend der aus Fahrwiderstandsmessungen 
simulierten Fahrwiderstandskurve der untersuchten 
Variante 
 
Ladedruckregelung:  
 
 Mit und ohne aktive Ladedruckregelung, zur Darstellung 
der maximalen Dynamik 
 
Ansauglufttemperatur T1:   
 
 20 – 25 °C 
 
Ladelufttemperatur T2S:  
 
 durch Einstellen des Wasserdurchflusses auf 250 l / h 
(voll geöffnet)  
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Verbrennungsluftverhältnis: 
 
 λV-Volllastvorsteuerwert 0,05 Einheiten unter 
stationärem λV-Endwert 
 
Bei den durchgeführten Versuchen sind die folgenden Besonderheiten 
aufgetreten, bzw. zu beachten: 
 
Variable Turbinengeometrie: 
 
 Die VTG zeigte bei den instationären Versuchen ein 
problematisches Regelverhalten; sowohl bei den 
Lastsprüngen mit konstanter Drehzahl, als auch bei den 
Fahrzeugsimulationen konnte keine zufrieden stellende 
Ladedruckregelung appliziert werden. 
Die instationären Versuche mit VTG wurden deshalb 
ohne aktive Ladedruckregelung, mit voll geschlossenen 
Schaufeln gefahren. Der Hochlauf wurde bei Erreichen 
des Drehmomentsollwertes durch volles Öffnen der 
Schaufeln abgebrochen. 
  
  
 Allgemein: 
 
 Die Klopfregelung des Motors bewirkte im Bereich von 
nM=4000 1/min eine Zündwinkelrücknahme in Zylinder 
1, ohne dass eine klopfende Verbrennung vorlag. Offen-
sichtlich wurden mechanische Fremdgeräusche 
detektiert, die dieses Verhalten hervorriefen. 
 
 Die Zündenergie der serienmäßigen Zündanlage war 
gerade ausreichend, um bei den gefahrenen 
Betriebspunkten eine sichere Entzündung und ein 
komplettes Durchbrennen des Gemisches zu 
gewährleisten. Eine weite Leistungssteigerung war nicht 
darstellbar. 
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5. Ergebnisse der untersuchten Varianten 
 
 
5.1. Ergebnisse aus den experimentellen 
Untersuchungen 
 
5.1.1. Basisvariante Wastegate 1-flutig 
 
• Stationärmessungen 
 
Bei den Messungen mit dem Standardlader 1-flutig (Bild 5.1) ergibt sich 
ein Volllastdrehmomentverlauf, bei dem bei 2000 1/min der max. 
Mitteldruck von 23 bar erreicht wird. Der dazu notwendige Ladedruck 
liegt bei ca. 1400 mbar. Ab diesem Betriebspunkt muss das Wastegate 
geöffnet werden, um den Ladedruck und damit das Motordrehmoment zu 
begrenzen. Durch das Öffnen des Wastegates kommt es zu einer 
zunehmenden Verschlechterung des Ladergesamtwirkungsgrades, der sich 
in den dargestellten Diagrammen durch eine Verringerung des 
Spüldruckgefälles darstellt. 
Ebenfalls ab der Motordrehzahl 2000 1/min musste das 
Verbrennungsluftverhältnis abgesenkt werden, um die Abgastemperatur 
unterhalb der Grenze von max. 950 °C halten zu können. Die Absenkung 
des Verbrennungsluftverhältnisses führt dabei direkt zu einem Anstieg 
des spezifischen Kraftstoffverbrauches auf Werte von 320 bis 340 g/kWh. 
Über den ganzen Bereich der Volllastdrehmomentkurve ergab sich der 
beste  spezifische Kraftstoffverbrauch, wenn der Motor an der 
Klopfgrenze betrieben wurde. 
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Bild 5.1: Basismessung Wastegate 1-flutig 
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Bild 5.2: Basismessung Wastegate 1-flutig Verdichterkennfeld 
 
 
 
Bei der Analyse der Betriebsdaten des Verdichters entlang der 
Volllastdrehmomentlinie fällt auf, dass der Durchsatzbereich des 
eingesetzten Verdichters 2077 DCB bereits nahezu vollständig ausgenutzt 
wird (Bild 5.2). 
Bei Motordrehzahl 2000 1/min liegt die Betriebslinie bereits relativ nahe 
an der Pumpgrenze des Verdichters und im Nennleistungspunkt läuft der 
Verdichter bereits sehr nahe seiner Durchsatzgrenze. Dies macht sich 
durch stark abfallende Wirkungsgrade und ein sinkendes 
Verdichterdruckverhältnis bei konstanter Laderdrehzahl bemerkbar. 
Das Gebiet des Bestwirkungsgrades des Verdichters liegt leicht unter der 
Volllastbetriebslinie des Motors, was einen guten Kompromiss zwischen 
gutem Teillast- und Volllastverbrauch darstellt. 
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Bild 5.3: Basismessung Wastegate 1-flutig Turbinenkennfeld 
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Das Betriebsverhalten der Turbine im Motorbetrieb kann anhand des 
Turbinenkennfeldes, das an einem stationären Brennkammerprüfstand 
ermittelt wurde, anschaulich dargestellt werden (Bild 5.3). 
Eine Kenngröße, die sich für die Beurteilung der Turbine als sinnvoll 
erwiesen hat, ist die Turbinenlaufzahl u/c0. Diese Laufzahl beschreibt das 
Verhältnis der Turbinenradumfangsgeschwindigkeit am Turbineneintritt 
zum Enthalpiegefälle (tot – stat) über die Turbine, wenn dieses 
vollständig und verlustfrei in Geschwindigkeit (c0) umgesetzt werden 
könnte. 
 
 
(23) 
 
 
 
 
Turbinenlaufzahl 
 
 
Da sich mit der Umfangsgeschwindigkeit der Turbine, bei unverändertem 
Eintrittszustand, auch der relative Einströmwinkel des Gases in das 
Turbinenrad ändert, verändert sich auch der Wirkungsgrad der Turbine 
(Bild 3.9). Insofern hat es sich als vorteilhaft erwiesen, das Verhalten von 
Turbinen durch den Wirkungsgrad über der Laufzahl zu beschreiben. In 
den dargestellten Diagrammen ist zum einen die Laufzahl über der 
Motordrehzahl dargestellt, wie sie im Motorbetrieb ermittelt wurde, als 
auch die Laufzahl im Motorbetrieb, dargestellt im Turbinenkennfeld. 
Speziell im unteren Motordrehzahlbereich sind Unterschiede zwischen 
den am Motorprüfstand ermittelten Werten und denen, die am 
Brennkammerprüfstand ermittelt wurden, zu erkennen. Die Hauptursache 
dafür ist in der trägen Messtechnik zu finden. Am 
Brennkammerprüfstand, der mit einem zeitlich konstanten Zugasstrom 
arbeitet, hat die Verwendung einer langsamen Messtechnik (Abtastrate ca. 
1Hz) keinen Einfluss auf das Messergebnis. Am Motor aber, der einen 
über den Kurbelwinkel stark veränderlichen Abgasstrom liefert, kommt es 
zu erheblichen Abweichungen.  Im Wesentlichen müssen drei Dinge dabei 
berücksichtigt werden: 
















−⋅
−
⋅⋅
Π⋅
==
−
3
3 1
4
3
3
3
33
11
0
1
1
κ
κ
κ
κ
p
p
TR
D
h
U
c
u T
IsT
T
 
   
 
 92 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
 
1. Durch den zeitlich veränderlichen, nicht sinusförmig 
verlaufenden Abgasdruck vor Turbine während eines 
Arbeitsspieles des Motors, ergeben sich unterschiedliche 
Strömungsgeschwindigkeiten in den  Druckmessleitungen vor 
Turbine. Da sich  der Strömungswiderstand in den 
Messleitungen mit der Strömungsgeschwindigkeit ändert, sind 
die mittels eines trägen Sensors gemessenen Mittelwerte nicht 
gleich dem arithmetischen Mittelwert aus dem Integralwert 
des Druckes über einem Arbeitsspiel. Der mittels träger 
Messtechnik gemessene Mittelwert ist in aller Regel geringer, 
was zu einem höheren errechneten Turbinenwirkungsgrad 
führt, als man ihn an der Brennkammer für einen bestimmten 
Betriebspunkt stationär ermittelt hat. 
 
2. Aufgrund der im Motorbetrieb über dem Arbeitsspiel sehr 
unterschiedlichen Beaufschlagung der Turbine, ergeben sich 
Betriebszustände, die weit außerhalb der gemessenen 
Betriebszustände an der Brennkammer liegen. Durch die 
Trägheit des Laufzeuges und der damit nahezu konstanten 
Winkelgeschwindigkeit des Turbinenrades über einem 
Arbeitsspiel, durchfährt die Turbine u/c0-Bereiche, die an der 
Brennkammer nicht gemessen werden können. Da aber der 
Turbinenwirkungsgrad u.a. stark von u/c0 abhängt, ergeben 
sich Betriebsbedingungen mit Wirkungsgraden, die wesentlich 
von den stationär ermittelten Werten abweichen. 
 
3. Durch die Druckwellen, die über ein Arbeitsspiel zum 
Turbinenrad laufen, wird ein Teil der Abgasenergie direkt als 
kinetische Energie der Turbine zugeführt. Diese kinetische 
Energie ist umso höher, je geringer das Volumen der 
Abgasleitung vor Turbolader ist (Stoßaufladung). Da die 
kinetische Energie mittels der üblichen Messtechnik nicht 
erfasst wird, ergibt sich ein scheinbar höherer 
Turbinenwirkungsgrad, als er an der Brennkammer gemessen 
wird. Bei der Simulation von Ladervarianten wird auf diese 
Problematik nochmals eingegangen werden. 
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Bild 5.4: Basismessung Wastegate 1-flutig, Kennfelddarstellung  
delta-p Drosselklappe 
 
Eine weitere aufschlussreiche Darstellung stellt der Druckverlust über die 
Drosselklappe im Motorkennfeld bei den unterschiedlichen Lastzuständen 
dar (Bild 5.4). 
Auffallend sind die geringen Drosselverluste ab einem Mitteldruck größer 
ca. 12 bar. Erreicht wird dies dadurch, dass das Wastegate des Laders 
auch zur Laststeuerung bei Teillast eingesetzt wird, soweit dies möglich 
ist. Die Regelstrategie ist dabei so ausgelegt, dass im Übergang von 
Volllast in die Teillast erst das Wastegate kontinuierlich  geöffnet wird, 
bevor die Drosselklappe des Motors die Laststeuerung übernimmt. Dies 
soll bewirken, dass die Gaswechselverluste reduziert werden und damit 
der spezifische Kraftstoffverbrauch in der Teillast abnimmt. Die 
natürlichen Grenzen dieser Regelungsstrategie sind dabei durch den 
maximalen freien Strömungsquerschnitt des Wastegates und die 
Ölleckagegrenze des Laders vorgegeben. Da die Abdichtung des  
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ölbeaufschlagten Lagergehäuses zu den Strömungsgehäusen bei den 
üblichen Turboladerkonstruktionen durch Kolbenringe erfolgt, muss zur 
Vermeidung eines Ölübertrittes ein Druckgefälle von den 
Strömungsgehäuseseiten zum Lagergehäuse hin vorliegen. 
Je niedriger die Gasdrücke in den Strömungsgehäusen, z.B. durch 
Abgasabblasung über das Wastegate bei Teillast sind, desto höher wird 
die Gefahr des Ölübertrittes. Aus diesem Grund ist es oftmals nicht 
möglich, den vollen thermodynamischen Vorteil der Abgasabblasung bei 
Teillast zu nutzen, da vorher bereits Ölübertritt auftritt. 
    
• Lastsprünge 
 
Vor Beginn der Instationärversuche musste die Frage nach den geeigneten 
Hochlauf-Startbedingungen geklärt werden. Zu diesem Zweck wurden 
Vergleichsmessungen mit identischem Versuchsaufbau bei 
unterschiedlichen Startdrehzahlen und Startdrehmomenten mit dem 
Basislader durchgeführt und die Ergebnisse verglichen. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.5: Vergleich unterschiedlicher Startdrehmomente für den Basis-
ATL bei nM = 1200 1/min 
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Bei dem ersten Versuch bei Motordrehzahl n = 1200 1/min zeigen sich 
relativ geringe Unterschiede hinsichtlich des ATL-Hochlaufverhaltens 
und des Drehmomentanstieges über der Zeit in Abhängigkeit des 
Startdrehmomentes (Bild 5.5). Obwohl die Abgastemperaturen vor 
Turbine bei den unterschiedlichen Startdrehmomenten sehr 
unterschiedlich sind und damit auch ein stark unterschiedliches 
Abgasenthalpieangebot vorliegt, sind keine wesentlichen Auswirkungen 
auf den Laderdrehzahlverlauf bzw. den Ladedruckaufbau zu erkennen. 
Aufgrund des grundsätzlich geringen Abgasenthalpieangebotes bei nM = 
1200 1/min liegt allerdings das maximal erreichbare stationäre 
Drehmoment des Motors auch nur wenig höher als das sofort nach Öffnen 
der Drosselklappe anliegende Saugmotorendrehmoment. Insofern ist die 
Laderarbeit in diesem Betriebspunkt noch so gering, dass sie nur wenig 
Einfluss auf den Drehmomentaufbau des Motors hat und deshalb auch der 
Einfluss des Startdrehmomentes gering ist. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.6: Vergleich unterschiedlicher Startdrehmomente für den Basis-
ATL bei nM = 2000 1/min 
Lastsprung Wastegate 1-flutig; Vergleich: Startdrehmomente, n = 2000 1/min
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Führt man die gleiche Versuchsreihe bei einer Motorstartdrehzahl von nM 
= 2000 1/min durch, so sind allerdings bereits erhebliche Unterschiede 
beim ATL-Hochlaufverhalten in Abhängigkeit des Startdrehmomentes zu 
erkennen (Bild 5.6). Bei dieser Motordrehzahl ist die Verdichterarbeit bei 
Volllast bereits sehr hoch, wodurch sich das unterschiedliche 
Abgasenthalpieangebot über der Zeit natürlich entsprechend stark 
auswirkt. Durch die niedrige Startabgastemperatur und damit auch 
Bauteiltemperatur bei niedrigen Startdrehmomenten wird ein 
entsprechend großer Anteil der bei der Lastaufschaltung zur Verfügung 
stehenden Abgasenergie für die Aufheizung der abgasführenden Bauteile 
verwendet. Entsprechend steht der Turbine ein geringeres 
Abgasenthalpieangebot zur Verfügung, was zu einem verzögerten 
Laderhochlauf führt. Gleichzeitig ist die Startdrehzahl des Laders bei 
niedrigem Startdrehmoment geringer, weshalb eine größere Leistung für 
die Beschleunigung des Laufzeuges bis zum Erreichen des 
Sollladedruckes benötigt wird. 
Erst ab einem Startdrehmoment von 2 bar aufwärts nähern sich die 
Kurven wieder aneinander an, d.h. der Einfluss der unterschiedlichen 
Startmomente verringert sich.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.7: Vergleich unterschiedlicher Startdrehmomente für den Basis-
ATL bei nM = 3000 1/min 
L a s ts p ru n g  W a s te g a te  1 -flu tig ;  V e rg le ic h :  S ta rtd re h m o m e n te , n  =  3 00 0  1 /m in
T
3
  
[°
C
]
2 00
400
600
800
1 000
t  [sec ]
-1 0 1 2 3
p
2
S
  
[m
b
a
r]
-120 0
-80 0
-40 0
0
40 0
80 0
120 0
160 0
W
-D
K
  
[%
]
0
5 0
10 0
t  [sec ]
-1 0 1 2 3
n
 A
T
L
  
[1
/m
in
*1
0
0
0
]
0
50
100
150
200
p
2
  
[m
b
a
r]
-400
0
400
800
1 200
1 600
M
d
  
[N
m
]
-10 0
0
10 0
20 0
30 0
40 0
p
 W
G
  
[m
b
a
r]
-100 0
-500
0
   S ch lep p b e tr ieb        0  b a r  
   1  b a r                        2  b a r  
   3  b a r                        4  b a r  
T
3
  
[°
C
]
p
2
S
  
[m
b
a
r]
W
-D
K
  
[%
]
n
 A
T
L
  
[1
/m
in
*1
0
0
0
]
p
2
  
[m
b
a
r]
M
d
  
[N
m
]
p
 W
G
  
[m
b
a
r]
 
   
 
 97 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
Bei einer Motorstartdrehzahl von n = 3000 1/min hingegen stellt sich der 
Einfluss des unterschiedlichen Startdrehmoments wieder geringer dar. Die 
Ursache hierfür ist in dem bei Lastaufschaltung nunmehr bereits sehr 
großen Abgasenergieangebot zu sehen (Bild 5.7). Der Anteil zur 
Aufheizung der abgasführenden Bauteile verringert sich relativ zum 
Gesamtabgasenergieangebot sehr stark, und der Lader läuft entsprechend 
schnell hoch. 
 
Um nun eine möglichst gute Vergleichbarkeit zwischen den einzelnen zu 
untersuchenden Ladervarianten sicherzustellen, ohne zu viel Aufwand 
bezüglich der Konstanz der Hochlaufstartbedingungen treiben zu müssen, 
wurde für die folgenden Vergleichsversuche ein Startdrehmoment von 
pme = 2 bar festgelegt. Damit war sichergestellt, dass die Hochlaufzeiten 
nur noch unwesentlich von der Aufheizung der abgasführenden Bauteile 
beeinflusst wurden, und gleichzeitig war die Grundlast des Laders noch 
klein genug, um Unterschiede zwischen den verschiedenen 
Ladervarianten noch ausreichend ermitteln zu können. 
 
Eine weitere Frage, die sich in Zusammenhang mit den Startbedingungen 
für die Hochlaufversuche stellte, war der Einfluss der Ladedruckregelung. 
Wie bereits erwähnt, muss die Ladedruckreglerabstimmung den 
konstruktiven Besonderheiten der unterschiedlichen Turbinenvarianten 
zum Teil Rechnung tragen. Als Beispiel dafür sei der Unterschied im 
Verstellkräfteverlauf zwischen einem Wastegate und einer VTG genannt 
(Bild 5.8). Durch die unterschiedlichen Verstellkräfte wird die 
Verwendung unterschiedlicher Steller, einschließlich deren Federn und 
Membranen notwendig. Diese wiederum erfordern unterschiedlich 
angepasste Reglerparameter, die dann ihrerseits einen Einfluss auf den 
Ladedruckaufbau im Beschleunigungsfall bewirken können. Dieser 
unerwünschte Einfluss überlagert somit möglicherweise die Einflüsse aus 
geänderter Thermodynamik, deren Untersuchung den eigentlichen 
Schwerpunkt dieser Arbeit darstellen soll. 
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Bild 5.8: Verstellkraftvergleich Wastegate zu VTG 
 
Aus den später folgenden Diagrammen ist zu erkennen, dass bei der 
Motordrehzahl 2000 1/min und 3000 1/min die Ladedruckregelung bereits 
aktiv ist und in Abhängigkeit unterschiedlicher Motorparameter das 
Wastegate geöffnet wird. 
Die nachfolgend dargestellte Untersuchung sollte nun dazu dienen, den 
Einfluss der Ladedruckregelung auf das Hochlaufverhalten des Laders zu 
untersuchen (Bild 5.9). 
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Bild 5.9: Einfluss der Ladedruckregelung bei Startmitteldruck 2 bar für 
den 1-flutigen Basis-ATL bei nM = 2000 1/min = konst. 
 
 
Es wurden dazu jeweils Lastsprünge bei konstanter Motordrehzahl nM = 
2000 1/min und Startmitteldruck pme = 2 bar zum einen mit der originalen 
Ladedruckregelung, wie sie für das Serienfahrzeug appliziert ist, 
untersucht und zum anderen ein Versuch durchgeführt, bei dem die 
Ladedruckregelung deaktiviert wurde. Um Motor und ATL bei diesem 
Versuch vor Überlastung zu schützen, wurden die Messungen bei 
Erreichen des zulässigen maximalen Ladedruckes abgebrochen und der 
Motor abgestellt.  
Da es sich bei der Basisladervariante um den Serienlader handelte, zeigt 
die Ladedruckregelung hier ein erwartungsgemäß optimales Verhalten. 
Beide Hochlaufkurven sind im Rahmen der Messgenauigkeit als 
gleichwertig anzusehen.  
Da für die nachfolgenden Vergleichsvarianten keine gesonderten 
Reglerabstimmungen durchgeführt wurden, war ein nicht optimales 
Ladedruckregelverhalten zu erwarten. Es wurden deshalb mit den 
Lastsprung Wastegate 1-flutig; Vergleich: geregelt / ungeregelt, n = 2000 1/min, 2bar
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jeweiligen ATL-Varianten ebenfalls Reglervalidierungen durchgeführt, 
um die Hochlaufergebnisse besser bewerten zu können. 
 
• Instationäre Messungen Fahrzeugbetrieb 
 
Diese Messungen wurden zur Simulation unterschiedlicher 
Achsübersetzungen mit 2 Bremsenbelastungsalgorithmen durchgeführt. 
Die folgenden Vergleiche beschränken sich dabei allerdings auf nur eine 
Achsübersetzung von iHA = 3,07, da die Ergebnisse keinen prinzipiellen 
Unterschied zwischen den beiden Übersetzungsstufen zeigten. 
Da durch die Fahrwiderstände des simulierten Fahrzeuges die einer 
bestimmten Drehzahl und Gangstufe zugeordnete Last festgelegt ist, 
musste für die durchgeführten Versuche lediglich die Definition der 
Startdrehzahlen erfolgen. Bei den gewählten Fahrwiderstands-
Randbedingungen ergab sich bei einer Startdrehzahl von nM = 1200 1/min 
im 2. Gang bereits ein Startdrehmoment von ca. 21 Nm, was einem 
effektiven Mitteldruck von 1,46 bar entspricht (Bild 5.10). Dieses 
Startdrehmoment ist bereits hoch genug, um die Problematik der geringen 
Bauteiltemperatur, wie sie bei den transienten Versuchen bei konstanter 
Drehzahl beschrieben wurde, zu vermeiden.  
Auch der Vergleich zwischen dem Betrieb mit und ohne 
Ladedruckregelung bestätigte die gute Abstimmung des Reglers für diese 
Laderausführung. So ergaben sich zwischen geregeltem und ungeregeltem 
Betrieb praktisch keine Unterschiede bei den Kurvenverläufen. Selbst im 
2. Gang aus niedriger Last heraus folgte der Drehmomentverlauf mit dem 
geregelten Lader exakt der ungeregelten Variante bis zum Erreichen des 
Sollmomentes, auf welches dann ohne nennenswerte Überschwinger 
abgeregelt wurde. 
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Bild 5.10: Einfluss der Ladedruckregelung bei Startdrehzahl nM = 1200 
1/min, Achsuntersetzung iHA =  3,07 im 2. Gang 
 
 
 
Die Überprüfung bei einer Startdrehzahl von 3000 1/min bestätigte dieses 
Ergebnis nochmals bei erheblich erschwerten Bedingungen (Bild 5.11). 
Durch das bei dieser Motordrehzahl bereits sehr große 
Abgasenergieangebot beschleunigt der Lader noch wesentlich schneller, 
was zu einem entsprechend schnelleren Drehmomentanstieg führt. Auch 
hier ist praktisch kein Unterschied zwischen dem geregelten und 
ungeregelten Laderbetrieb feststellbar. 
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Bild 5.11: Einfluss der Ladedruckregelung bei Startdrehzahl nM = 3000 
1/min, Achsuntersetzung iHA =  3,07 im 2. Gang 
 
Zur Abrundung der Beurteilung der Basisladerabstimmung wurden 
abschließend Fahrzeugbeschleunigungsversuche im 5. Gang mit einer 
Startdrehzahl von n = 3000 1/min durchgeführt (Bild 5.12). Aufgrund des 
hohen Fahrwiderstandes im 5. Gang erfolgt hier der Beschleunigungs-
vorgang vergleichsweise langsam, wodurch sich eine ähnliche Situation 
wie bei der Lastaufschaltung bei konstanter Motordrehzahl ergibt. Auch 
hier ergeben sich praktisch keine Unterschiede zwischen geregeltem und 
ungeregeltem Betrieb. 
Fahrzeugbeschleunigung Wastegate 1-flutig; Vergleich: geregelt / ungeregelt, n = 3000 1/min, 2. Gang
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Bild 5.12: Einfluss der Ladedruckregelung bei Startdrehzahl nM = 3000 
1/min, Achsuntersetzung iHA =  3,07 im 5. Gang 
 
Auf Basis der bislang durchgeführten Versuche mit dem Standardlader 
werden nun im Folgenden die Vergleichsmessungen mit den 
verschiedenen Ladervarianten unter den beschriebenen und festgelegten 
Randbedingungen durchgeführt. 
Die Entscheidung, ob die Instationärvergleiche mit oder ohne 
Ladedruckregelung durchgeführt werden, richtet sich danach, ob eine 
zufrieden stellende Regleranpassung durchgeführt werden konnte.  
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5.1.2. Wastegate 2-flutig 
 
Die Untersuchungen mit der 2-flutigen Wastegate-Turbine wurden   
hauptsächlich vor dem Hintergrund durchgeführt, eine möglichst optimale 
Basis für die späteren Vergleiche mit einer variablen Turbine zu bilden. 
Gleichzeitig dienen die Erkenntnisse aus der 2-Flutigkeit auch dazu, eine 
bessere Abschätzung für den Einsatz einer variablen Turbine mit 2-
flutiger Abgaszuführung durchführen zu können. Die Untersuchungen 
bezüglich der 2-flutigen Wastegate-Turbine wurden mit identischer 
Laufzeugausführung durchgeführt, wie sie beim 1-flutigen Lader zum 
Einsatz kam. Hierdurch war es möglich, den Einfluss der 2-Flutigkeit 
unter Beibehaltung der übrigen Randbedingungen zu bewerten. 
Das 2-flutige Turbinengehäuse wies ein um 40 % vergrößertes AH/RH- 
Verhältnis auf, mit dem Ziel, ähnliche Turbinenleistungen zu erzielen, 
wie bei der 1-flutigen Ausführung.  
Die Notwendigkeit der Änderung des Gesamtturbinenquerschnittes ergibt 
sich dabei aus verschiedenen Gründen: 
 
• Aufgrund des zeitlichen Versatzes der Ausströmvorgänge aus den 
einzelnen Zylindern ergeben sich periodisch variierende 
Abgasmassenströme, die bei einer 2-flutigen Turbine jeweils nur von 
einem Turbinenstrang verarbeitet werden müssen. Insofern ist ein 
größerer Turbinenquerschnitt erforderlich, als er bei stationärer 
Beaufschlagung notwendig wäre. 
 
• In der Regel wird das Durchflussverhalten von Turbinen mit dem aus 
der Durchflussgleichung abgeleiteten Ausdruck nach Gl. (16) 
beschrieben. 
Entsprechend Untersuchungen von Wünsche /34/, Engels /6/, /7/ und 
Schumacher /30/ besteht aber eine große Abhängigkeit des 
Turbinendurchsatzes vom Grad der Ungleichbeaufschlagung, wobei 
der Durchsatzkennwert des druckhöheren Stranges ansteigt und der 
des druckniedrigeren Stranges überproportional abnimmt. Dieses 
Verhalten muss ebenfalls bei der Auslegung 2-flutiger Turbinen 
berücksichtigt werden (Bild 5.13 und Bild 5.14). 
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Bild 5.13: Turbinendurchsatz bei Ungleichbeaufschlagung (Wünsche) /34/ 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
Bild 5.14: Turbinenwirkungsgrade bei Ungleichbeaufschlagung 
(Wünsche) /34/
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Aus konstruktiven Gründen (Laderbaulänge, Spannbandanschluss Turbine 
zu Lagergehäuse) war es auch notwendig, die beiden Spiralen des 2-
flutigen Turbinengehäuses asymmetrisch zu gestalten (Bild 5.15). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.15: Schnitt 1-flutiges Turbinengehäuse / 2-flutiges Turbinen-
gehäuse 
 
Zur Beibehaltung identischer Spiraldurchsätze in Kombination mit der 
beschriebenen Asymmetrie und den damit unterschiedlichen 
Schwerpunktsradien der beiden Spiralflächen, war es erforderlich, die 
Spiralquerschnitte unterschiedlich groß auszuführen. Bedingt durch die 
unterschiedlichen Strömungsgeschwindigkeiten in den beiden Spiralen, 
aufgrund der unterschiedlichen Spiralquerschnitte, würden sich bei einer 
so gestalteten Auslegung allerdings auch unterschiedliche Abgasdrücke 
vor Turbine in den beiden Spiralen ergeben, da die Strömungsverluste mit 
der Geschwindigkeit ansteigen. In Folge ergäben sich somit – bei 
gleichem Durchsatz durch die beiden Spiralen – unterschiedliche 
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Abgasgegendrücke und damit auch Restgasgehalte in den einzelnen 
Zylindern. Bei Dieselmotoren, die mit 2-flutigen Turbinengehäusen 
ausgestattet sind, wurde dieser Nachteil bislang in Kauf genommen, da 
sich die Auswirkungen auf die motorischen Betriebswerte zum Teil 
zwischen den einzelnen Zylindern kompensieren. Bei Ottomotoren muss 
jedoch auch die Auswirkung des Restgasgehaltes auf die Klopfgrenze der 
einzelnen Zylinder berücksichtigt werden. Bei unterschiedlichen 
Abgasgegendrücken ergeben sich somit auch unterschiedliche 
Klopfgrenzen der einzelnen Zylinder, und dies auch noch in Abhängigkeit 
von Last und Drehzahl. Um diesem Nachteil zu entgehen, wurden die 
Spiralen des 2-flutigen Turbinengehäuses folglich so ausgelegt, dass sich 
über den Volllastbereich des Motors möglichst gleiche mittlere 
Abgasgegendrücke für die einzelnen Zylinder einstellten. Die damit 
unvermeidliche zusätzliche Ungleichbeaufschlagung des Turbinenrades 
wurde bewusst in Kauf genommen. Aufgrund der grundsätzlichen, 
konstruktionsbedingten Unterschiede in den Turbinenrad-
anströmbedingungen scheint der sich durch die geringen 
Durchsatzunterschiede ergebende Nachteil vernachlässigbar zu sein.  
Aus dem gleichen Grund ist das 2-flutige Turbinengehäuse auch mit einer 
Bypassklappe ausgerüstet, die beide Spiralen bedient. So wird 
sichergestellt, dass auch im Abblasebetrieb die Abgasgegendrücke in 
beiden Strängen gleich bleiben. 
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Bild 5.16: Vergleichsmessung Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig 
Vergleich:  W astegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig
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Bild 5.17: Vergleichsmessung Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig  
Vergleich:  W astegate 1-flutig zu W astegate 2-flutig
 1-flutiges Turbinenghäuse
 2-flutiges Turbinenghäuse
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Der Vergleich zwischen der 1-flutigen Turbine und der 2-flutigen Turbine 
am Motor zeigt nun bereits wesentliche Unterschiede bei den 
Betriebswerten (Bild 5.16 und Bild 5.17). Zwar erfolgt der 
Ladedruckaufbau mit der 2-flutigen Turbine erst bei etwas höherer 
Motordrehzahl, jedoch ist dabei der gemessene mittlere Abgasdruck vor 
Turbine wesentlich geringer. Dieser geringere Abgasdruck hat einen 
geringeren Restabgasanteil in den Zylindern zur Folge, wodurch sowohl 
der Zündzeitpunkt als auch das Verbrennungsluftverhältnis günstiger 
eingestellt werden können. Der spezifische Kraftstoffverbrauch verringert 
sich dadurch bei Nennleistung um ca. 40 g/kWh.   
Der nahezu identische Verlauf der Abgasdrücke p31 und p32 beim 2-
flutigen Lader zeigt die gelungene Auslegung der beiden Spiralen in 
Bezug auf die Forderung nach gleichem Abgasgegendruck (Bild 5.17), 
wodurch es möglich wird alle Zylinder mit gleichen Zündzeitpunkten zu 
betreiben. Grundsätzlich wäre es wünschenswert gewesen, einen 
insgesamt etwas kleineren Turbinendurchsatz zu erzielen, um im unteren 
Motordrehzahlbereich mindestens identische Drehmomente wie beim 
Basislader zu erzielen. Anhand der vorliegenden Ergebnisse ist aber das 
Potential der 2-flutigen Turbine gegenüber einer 1-flutigen Ausführung 
durchaus ableitbar. 
 
Die spezifischen Einflüsse des 2-flutigen Turbinengehäuses auf die 
Turbine lassen sich aus den ermittelten Turbinenwirkungsgraden ableiten 
(Bild 5.18). Betrachtet man einen einzelnen Turbinenstrang mit den 
beiden daran angeschlossenen Motorabgassträngen, so hat dieser Strang 
nur wenig mehr als ca. 50 % des Behältervolumens des 1-flutigen 
Turbinengehäuses mit seinen vier Abgassträngen. Durch das reduzierte 
Behältervolumen vor Turbineneintritt werden die Druckwellen, die von 
den Motorzylindern zur Turbine laufen, wesentlich weniger gedämpft als 
bei der 1-flutigen Version. Da diese schnell laufenden Druckwellen durch 
die träge Meßtechnik nicht vollständig – auch nicht als korrekter 
Mittelwert - erfasst werden, ergibt sich in der Berechnung der 
Turbinenkennwerte eine Turbinenantriebsleistung, die geringer ist als die 
einschließlich des hohen dynamischen Anteiles tatsächlich vorliegende 
Antriebsleistung. Aufgrund der bei Turboladern üblichen Berechnung des 
Turbinenwirkungsgrades aus Gesamtwirkungsgrad und 
Verdichterwirkungsgrad ergibt sich somit ein scheinbar sehr hoher 
 
   
 
 111 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
Turbinenwirkungsgrad in dem Bereich, wo stark pulsierende Abgasdrücke 
vorliegen. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.18: Vergleichsmessung Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig  
Vergleich:  Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig
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Bei der heute durchaus noch üblichen 0-dimensionalen Auslegungs-
methode, die lediglich stationäre Zustände mittels energetischer 
Zustandsgrößen betrachtet,  wird häufig mit diesem scheinbar hohen 
Wirkungsgrad gerechnet, der somit den Energieanteil aus der Pulsation 
beinhaltet. Dabei werden, wie bereits beschrieben, die mittels träger 
Meßtechnik am Motor gemessenen Drücke für die Berechnung eingesetzt. 
Diese Methode wurde von Zinner /35/ aufgegriffen und für die 
sogenannte quasistationäre Füll- und Entleermethode verfeinert.  
Die positive Auswirkung der Flutentrennung auf den Ladungswechsel des 
Motors ist ebenfalls an dem Vergleich der Abgasdruckverläufe für den 1- 
bzw. 2 –flutigen Lader zu erkennen.  
Durch die Trennung der Abgasstränge, die in der Zündfolge direkt 
hintereinander liegen, wird vermieden, dass die hohe Druckwelle des 
Vorauslassstoßes eines Zylinders den Auslassvorgang des in der 
Zündfolge davor liegenden Zylinders stört oder dass sogar Abgas 
zurückgeschoben wird. Die Trennung der Abgasleitungen bewirkt damit 
zum einen eine Vergrößerung der Lauflänge der Druckwelle von einem 
Zylinder zum dem in der Zündfolge nächsten Zylinder, und andererseits 
wird die Druckwelle am Übertrittsquerschnitt der Turbine sehr stark 
gedrosselt und somit ihre Wirkung auf die anderen Zylinder stark 
verringert. 
Die Folge des verbesserten Gaswechsels ist an den höheren Werten für 
den Luftaufwand zu erkennen (Bild 5.19). Obgleich zu diesem Zeitpunkt 
noch keine Änderung an den Ventilsteuerzeiten vorgenommen wurde, 
stellt sich über weite Bereiche der Volllast ein wesentlich verbessertes 
Verhalten dar. 
Wie sich später noch zeigen wird, ist es sinnvoll, die Auswirkungen der 
2-Flutigkeit auf den Motorprozess einerseits und auf das 
Turbinenverhalten andererseits in ihrer Bewertung zu trennen. 
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Bild 5.19: Vergleichsmessung Volllast, Wastegate 1-flutig zu Wastegate 
2-flutig;   Luftaufwand 
 
Ausgehend von den stationären Betriebswerten soll nun eine kurze 
Betrachtung der Unterschiede bei einem Lastsprung mit konstanter 
Drehzahl durchgeführt werden (Bild 5.20). 
 
Für diese und alle folgenden Betrachtungen wird ein Lastsprung bei n =  
1800 1/min und einem Startmitteldruck von 2 bar verwendet. Bei diesen 
Betriebsbedingungen sind die Auswirkungen geänderter ATL-
Konfigurationen bereits gut zu erkennen, ohne dass Fremdeinflüsse, wie 
z.B. Wandwärmeverluste, die schwer konstant gehalten werden können, 
die Ergebnisse zu stark beeinflussen. 
 
Die Ergebnisse für den Ladedruckaufbau des 2-flutigen Laders und damit 
für den Drehmomentverlauf über der Zeit zeigen ein gegenüber dem 1-
flutigen Lader vergleichbares Verhalten. Dies ist insofern interessant, als 
dass der Ladedruck mit dem 2-flutigen Lader im stationären 
Volllastbetrieb tendenziell geringer gemessen wurde. 
L
a
m
b
d
a
 A
2
  
[-
]
0.80
0.84
0.88
0.92
0.96
1.00
1.04
1.08
Motordrehzahl, nM  [1/min]
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
 1-flutiges Turbinengehäuse
 2-flutiges Turbinengehäuse
Vergleich:  Luftaufwand,  Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig
 
   
 
 114 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.20: Vergleichsmessung Lastsprung bei nM = 1800 1/min Wastegate 
1-flutig zu Wastegate 2-flutig 
 
Da sich dieses Verhalten trotz identischem Massenträgheitsmoment beider 
Laufzeuge einstellt, kann als Erklärung hier wiederum nur die höhere 
kinetische Abgasenergie bei 2-flutiger Beaufschlagung herangezogen 
werden. 
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Bild 5.21: Vergleichsmessung Lastsprung bei nM = 1800 1/min, Wastegate 
1-flutig zu Wastegate 2-flutig, Turbinenwirkungsgrad 
 
Die Betrachtung der Turbinenwirkungsgrade, wie sie während des 
Lastsprunges mit den beiden Ladervarianten gemessen wurden, bestätigt 
diese Annahme (Bild 5.21). Auch hier stellt sich aufgrund der starken 
Abgaspulsation und der trägen p3-Meßtechnik ein wesentlich höherer 
Turbinenwirkungsgrad bei der 2-flutigen Variante ein. Die Unterschiede 
sind besonders zu Beginn des Beschleunigungsvorganges stark ausgeprägt 
und klingen mit zunehmender Last und Laderdrehzahl ab. Dies ist mit 
dem Anstieg des mittleren Abgasdruckes mit steigender Last zu erklären, 
wodurch das Verhältnis der Pulsationsamplitude zum mittleren 
Abgasdruck immer geringer wird. 
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Bild 5.22: Vergleichsmessung Fahrzeugbeschleunigung bei nM = 1200 
1/min, Wastegate 1-flutig zu Wastegate 2-flutig, 2. Gang und 5. Gang 
Fahrzeugbeschleunigung W astegate; Vergleich: 1-flutig  zu 2-flutig , n = 1200 1/m in, 2. Gang
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Die Fahrzeugbeschleunigungsmessungen mit einer Startdrehzahl bei 1200 
1/min im 2. und 5. Gang zeigen prinzipiell das gleiche Ergebnis, wobei 
bei der Messung im 5. Gang sogar ein leichter Vorteil für den 2-flutigen 
Lader zu erkennen ist (Bild 5.22). 
 
5.1.3. Steuerzeitenvariation Wastegate 2-flutig 
 
Aus den vorgehend beschriebenen stationären Vergleichsversuchen 
konnte bereits eine wesentliche Verbesserung des Luftaufwands bei 
Verwendung des 2-flutigen Turbinengehäuses festgestellt werden. Da der 
Motor bereits serienmäßig mit ein- und auslassseitigen 
Nockenwellenphasenstellern ausgerüstet ist, sollte nun versucht werden, 
die Steuerzeiten für den 2-flutigen Lader zu optimieren (Bild 5.23). Zu 
diesem Zweck wurden Messungen im unteren Drehzahlbereich des 
Motorkennfeldes unter Variation sowohl der Einlasssteuerzeiten als auch 
der Auslasssteuerzeiten durchgeführt, und die Auswirkungen auf 
relevante Kenngrößen hin untersucht. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.23: Ventilerhebungskurve und Nockenwellenverstellung 
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Die Untersuchungen erfolgten im ersten Schritt bei verschiedenen 
Volllastbetriebspunkten, indem Auslassnockenwelle und Einlass-
nockenwelle schrittweise verstellt wurden. 
Beispielhaft soll hier die Motordrehzahl n = 1800 1/min zur Betrachtung 
der Ergebnisse herangezogen werden (Bild 5.24). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.24: Wastegate 2-flutig; Variation der Ventilsteuerzeiten, nM = 1800 
1/min 
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Ventilüberschneidung, ausdrückt. Es werden hier Werte bis λa2 = 1,25 
erreicht, was eine Steigerung von knapp 30 % Luftmassendurchsatz bei 
gleichem Ladedruck bedeutet. Der Mitteldruck erhöht sich dabei von max. 
18 bar in der Originalapplikation auf etwas mehr als 21 bar in Verbindung 
mit der maximalen Ventilüberschneidung.  Als nachteilig bei dieser 
großen Ventilüberschneidung erweist sich allerdings die Auswirkung auf 
den spezifischen Kraftstoffverbrauch. Durch die signifikant erhöhte 
Durchspülmenge erhöht sich die Laderantriebsleistung. Des Weiteren 
erhöht sich die Abgaswärmemenge entsprechend dem vergrößerten 
Abgasmassendurchsatz gegenüber der Originalabstimmung, was zu einer 
Verschlechterung des Motorwirkungsgrades führt. Vor dem Hintergrund, 
dass Volllastbetrieb bei diesen niedrigen Motordrehzahlen aber praktisch 
nur bei Beschleunigungsvorgängen auftritt, wird sich der Mehrverbrauch 
im realen Fahrbetrieb nur wenig auswirken. Durch entsprechende 
Kennfeldapplikation ist es darüber hinaus auch möglich, die vergrößerte 
Ventilüberschneidung nur auf das volllastnahe Gebiet bei niedrigen 
Motordrehzahlen und eventuell auch nur auf Betriebsbedingungen im 
Beschleunigungsfall zu beschränken, um den negativen Einfluss des 
Mehrverbrauches weiter zu reduzieren.  
Trotz des wesentlich erhöhten spezifischen Drehmomentes war es 
möglich, den Motor weiterhin mit einem Gesamtverbrennungs-
luftverhältnis um λV=1 zu betreiben. Aufgrund des erhöhten 
Spülluftanteiles stellte sich im Brennraum allerdings ein entsprechend 
niedriges reales Verbrennungsluftverhältnis ein. Dieser Umstand ist 
ebenfalls verantwortlich für den wesentlich verschlechterten spezifischen 
Kraftstoffverbrauch bei hohen Spülluftmengen. Wie bereits erwähnt, ist 
bei einem Betrieb bei großen Spülluftmengen auch wichtig, die mögliche 
Nachoxidation der unverbrannten Kohlenwasserstoffe im Abgastrakt des 
Motors genau zu beobachten um eine Beschädigung des Turboladers und 
des Katalysators zu vermeiden.  
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Bild 5.25: Verdichterkennfeld  
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Saugrohreinspritzung stoßen heutige Verdichter bereits an ihre 
Durchsatzgrenzen. Mit zunehmenden Aufladegraden sinkt die 
Durchsatzspanne des Verdichters weiter, aufgrund des zu hohen 
Druckverhältnissen hin schmaler werdenden Verdichterkennfeldes. 
Es war deshalb von Anfang an schon abzusehen, dass bei einem 
Ottomotor mit Saugrohreinspritzung das mögliche Potential einer VTG, 
bzw. VTG mit zusätzlichem Wastegate, möglicherweise aufgrund der 
Restriktionen auf der Verdichterseite gar nicht vollständig nutzbar ist. 
Zwar wird auch auf der Verdichterseite an Technologien gearbeitet, die 
die Durchsatzspanne erweitern können, wie z.B. variable Eintritts- oder 
Austrittsbeschaufelungen, jedoch bewirken all diese Maßnahmen 
Kostensteigerungen, die nur schwer umsetzbar sind. 
Die nun aufgezeigte mögliche Durchsatzsteigerung bei niedrigen 
Volllastdrehzahlen entschärft dieses Problem wesentlich und eröffnet 
zusätzliche Möglichkeiten zur Anfahrdrehmomentsteigerung. 
 
   
 
 122 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
5.1.4. VTG 1-flutig 
 
Die stationären Vergleichsmessungen wurden unter den gleichen 
Randbedingungen durchgeführt wie die vorangegangenen Messungen mit 
den Wastegate-Ladern. Die Steuerzeiten entsprachen dabei wieder den 
Originalwerten, wie sie serienmäßig appliziert waren (Bild 5.26 und Bild 
5.27).  
Betrachtet man zunächst die Betriebswerte entlang der Volllastkurve, so 
ist die Nennleistung mit VTG-Lader um ca. 6 % gestiegen, entsprechend 
einer Mitteldrucksteigerung von ca. 1 bar. 
Der spezifische Kraftstoffverbrauch hat sich von 336 g/kWh auf 313 
g/kWh verbessert.  
Der Drehmomentaufbau bei niedrigen Motordrehzahlen ist nahezu 
identisch bei beiden Versuchsvarianten. 
Bezogen auf das gesamte Motorkennfeld ist der verbesserte 
Kraftstoffverbrauch ebenfalls feststellbar. Im Wirkungsgradbestpunkt 
sank der Verbrauch von 235 g/kWh auf 230 g/kWh ab. 
Zurückzuführen ist diese Verbesserung in erster Linie auf den 
verringerten Turbineneintrittsdruck des VTG-Laders. Damit steigt das 
mittlere Spüldruckgefälle im Nennleistungspunkt um ca. 250 mbar, was 
geringere Gaswechselarbeit und geringeren Restgasgehalt bedeutet. 
 
 
 
 
   
 
 123 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.26: Vergleich Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig 
Spezifischer Kraftstoffverbrauch, beff [g/kWh]
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Bild 5.27: Vergleich Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig 
Ladedruck im Sammler, p2S [mbar]
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Die Ursache für das wesentlich verbesserte Spüldruckgefälle erklärt sich 
in erster Linie durch den Betrieb des VTG-Laders mit dem vollen 
Abgasmassenstrom. Durch den Verzicht auf Abgasabblasung zur 
Leistungsregelung ist mit VTG ein geringeres spezifisches 
Enthalpiegefälle notwendig, um eine identische Verdichter-
antriebsleistung darstellen zu können. 
Anhand der am Motor gemessenen Betriebswerte drückt sich dies durch 
einen scheinbar besseren Turbinenwirkungsgrad des VTG-Laders aus, da 
bei der Motormessung immer der volle Abgasmassenstrom zur 
Berechnung der Laderkenngrößen eingesetzt wird. Diese 
Betrachtungsweise ist üblich, da die getrennte Messung von Turbinen- 
und Abblasemassenstrom am Motor sehr aufwändig wäre. 
Im unteren Motordrehzahlbereich, in dem das Abblaseventil noch 
geschlossen ist, ist allerdings bereits feststellbar, dass der Wastegate-
Lader einen geringfügig besseren Turbinenwirkungsgrad aufweist. In 
diesem Betriebsbereich werden beide Ladervarianten mit dem vollen 
Abgasmassenstrom betrieben, wodurch der oben beschriebene Einfluss 
nicht zum Tragen kommt. Trotzdem ist eine Vergleichbarkeit der 
tatsächlichen Turbinenwirkungsgrade nur am stationär beaufschlagten 
Brennkammerprüfstand möglich, da die Abgasdruckpulsationen, wie sie 
am Motor vorliegen, unterschiedliche Auswirkungen auf die 
Laderturbinen haben. Das beim VTG-Lader vorhandene Leitgitter wirkt je 
nach Schaufelstellung sehr stark dämpfend auf die Abgaspulsation, 
weshalb die effektive Turbinenantriebsleistung geringer ist. Dieser 
Einfluss drückt sich bei den Motormessungen ebenfalls durch einen 
scheinbar geringeren Turbinenwirkungsgrad aus (Bild 5.28). 
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Bild 5.28: Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, Volllast  
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Zur Beurteilung der tatsächlichen Qualität ist es deshalb notwendig, die 
Kennwerte des Laders am stationären Brennkammerprüfstand zu ermitteln 
(Bild 5.29). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.29: Turbinendurchsatzkennfeld VTG 1-flutig 
 
Das so ermittelte Turbinendurchsatzkennfeld stellt die Durchsatz-
kennwerte über dem Turbinendruckverhältnis für die unterschiedlichen 
Leitschaufelstellungen dar. Dabei bedeutet 0 % die ganz geschlossene 
Schaufelstellung und 100 % die ganz geöffnete Position. 
Die zusätzliche schwarz gestrichelte Linie ist dabei die Volllastlinie des 
Laders, am Motor ermittelt. 
Anhand dieser Linie kann die VTG-Auslegung für den betreffenden 
Motoreinsatzfall beurteilt werden. 
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Auffallend dabei ist, dass die VTG im unteren Volllastdrehzahlbereich 
nur bei einer Schaufelposition von ca. 25 % betrieben wird, d.h. nicht bei 
der maximal möglichen Turbinenleistung. 
Zum Vergleich ist in das Diagramm auch noch die Turbinendurchsatzlinie 
des 1-flutigen Wastegate-Laders eingezeichnet. Diese Durchsatzlinie 
deckt sich fast genau mit der Motorbetriebslinie mit VTG im unteren 
Motordrehzahlbereich. Mit diesen Betriebswerten lässt sich nun auch der 
nahezu identische Ladedruckaufbau im unteren Motordrehzahlbereich mit 
beiden Ladervarianten erklären. 
Bezüglich  des Zieles, das maximal mögliche Drehmoment im niedrigen 
Drehzahlbereich zu erreichen, muss dieses Ergebnis näher betrachtet 
werden, da es im ersten Moment nicht nachvollziehbar ist, weshalb die 
Schaufeln bei den Motorkennfeldmessungen nicht weiter geschlossen 
wurden. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.30: Turbinenwirkungsgradkennfeld VTG 1-flutig, kleine 
Schaufelöffnungen 
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Im Turbinenwirkungsgradkennfeld wurden zu diesem Zweck 
Betriebslinien konstanten Turbinendruckverhältnisses eingetragen (Bild 
5.30). Diese Linien sind für Druckverhältnisse dargestellt, bei denen die 
Turbine am Motor unter Volllast betrieben wird. Obwohl es sich bei 
diesen Punkten wieder um Werte handelt, die mittels träger 
Druckmesstechnik ermittelt wurden, ist es damit möglich, den 
Wirkungsgrad der Turbine festzustellen, wie er sich bei stationärer 
Beaufschlagung am Brennkammerprüfstand einstellen würde. 
Anhand dieser Darstellung ist zu erkennen, dass die VTG-Turbine im 
unteren Bereich und bei weit geschlossenen Schaufeln einen deutlich 
niedrigeren Wirkungsgrad besitzt als die Turbine des Wastegate-Laders. 
Erst bei einer Schaufelstellung etwas über 20 % schneiden sich die 
Wirkungsgradverläufe. Dies ist exakt die Schaufelstellung, die am Motor 
im unteren Drehzahlbereich eingestellt war. 
Da die Motormessungen in der Art und Weise durchgeführt wurden, dass 
die VTG Schaufeln bei Volllast in jedem Drehzahlpunkt gerade so weit 
geschlossen wurden, dass kein Leistungsanstieg mehr zu verzeichnen war, 
stellen somit diese Schaufelstellungen das Optimum im jeweiligen 
Motorbetriebspunkt dar. 
Im Gegensatz zum Dieselmotor, bei dem durch das Schließen der VTG-
Schaufeln über das Wirkungsgradoptimum hinaus zwar eine 
Verschlechterung des spezifischen Verbrauches eintritt, gleichzeitig aber 
das Motordrehmoment durchaus noch gesteigert werden kann, reagiert 
hier der Ottomotor aufgrund der Klopfproblematik wesentlich 
empfindlicher. 
Die Folgerung aus dieser Erkenntnis ist die Notwendigkeit, einen 
möglichst hohen Wirkungsgrad bei weit geschlossenen Schaufeln zu 
erreichen, um die Durchsatzspanne der VTG ausnutzen zu können. 
 
Ein weiteres interessantes Ergebnis stellt der Betriebspunkt bei 
Nennleistung dar (Bild 5.31). Dieser Betriebspunkt wird bei nahezu 
vollständig geöffneten Schaufeln erreicht. Die VTG ist somit hier bereits 
an ihrer Durchsatzgrenze angelangt und kann weder für eine mögliche 
Leistungssteigerung noch für eine Ladedruckabsenkung zur Lastregelung 
wesentlich weiter geöffnet werden. 
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Bild 5.31: Turbinenwirkungsgradkennfeld VTG 1-flutig, große 
Schaufelöffnungen  
 
Im Bild sind die Wirkungsgradlinien der VTG-Turbine bei 80 % und 100 
% Schaufelöffnung zu sehen. Ab einer Motordrehzahl von ca. 4000 1/min 
wird die VTG-Turbine mit einer Schaufelstellung von über 80 % 
betrieben. Obwohl der so erreichte Turbinenwirkungsgrad mit VTG noch 
erheblich über dem Wirkungsgrad des Wastegate-Laders mit geöffnetem 
Bypass liegt, nähern sich die Kurven aber bereits einander. Des Weiteren 
ist der sehr starke Wirkungsgradabfall mit zunehmender Schaufelöffnung 
zu erkennen. Obwohl es aufgrund der Durchsatzspanne eines Ottomotors 
sehr wünschenswert wäre, noch größere maximale Turbinendurchsätze 
darzustellen, scheint dies aufgrund des Wirkungsgradabfalls bei dieser 
Konstruktion nicht zum Ziel zu führen. 
Trotz des vermeintlichen Nachteils der begrenzten Grundladedruckab-
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der Teillast. Der Druckverlust über der Drosselklappe bei Teillast stellt 
dabei ein Maß für die Durchsatzspanne der Ladervarianten dar (Bild 
5.32), da erst ab einem Betriebspunkt, bei dem der Lader mit seinem 
maximalen Durchsatz betrieben wird, ein Regeleingriff über die 
Drosselklappe zur Lastreduktion notwendig wird. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.32: Vergleich Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, Druckverlust 
über die Drosselklappe 
 
Beim Wastegate-Lader kann durch Öffnen des Bypassventils der Motor 
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des VTG-Laders zu suchen (Bild 5.33).  
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Bereichen akzeptabler Wirkungsgrade. Beim Wastegate-Lader fällt, 
aufgrund der schlechter werdenden Massenstrombilanz durch das weitere 
Öffnen der Bypassklappe, der Gesamtturbinenwirkungsgrad weiter ab. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.33: Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, Turbinen-
wirkungsgrad bei Teillast nM = 5000 1/min 
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In Summe führt dies dazu, dass bei Aufladung eines Ottomotors mit VTG, 
mit einer geringeren Durchsatzspanne gegenüber einem Wastegate-Lader, 
die Nachteile bezüglich der Ladungswechselverluste bei Teillast zum Teil 
ausgeglichen werden.  
Dieses Ergebnis hat deshalb eine wichtige Bedeutung, weil damit die 
bislang vermuteten Nachteile eines VTG-Laders im Vergleich zu einem 
Wastegate-Lader bezüglich Grundladedruckabsenkung widerlegt werden 
konnten. 
Selbstverständlich ist es weiterhin wünschenswert, den Durchsatzbereich 
eines VTG-Laders weiter zu steigern, allerdings nur unter der 
Voraussetzung, dass keine signifikanten Nachteile beim Turbinen-
wirkungsgrad entstehen. 
 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.34: Vergleichsmessung: Lastsprung bei nM = 1800 1/min 
Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig 
Lastsprung Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, nM = 1800 1/min
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Bei der Analyse des Vergleiches „Lastsprung bei 1800 1/min“ bestätigt 
sich das Ergebnis aus der stationären Kennfeldmessung (Bild 5.34). 
Aufgrund des geringfügig kleineren Turbinenmassendurchsatzes 
gegenüber dem Wastegate-Lader stellt sich eine entsprechend höhere 
Verdichterleistung beim Hochlauf ein, die einen etwas schnelleren 
Lastanstieg bewirkt. Beachtenswert ist die geringfügige Verzögerung 
beim Abgasdruckanstieg p3 mit VTG direkt nach Einleitung des 
Lastsprunges. 
Da in beiden Fällen der Lastsprung mit geöffnetem Wastegate bzw. ganz 
geöffneten VTG-Schaufeln eingeleitet wurde, dauert offensichtlich das 
Schließen der VTG-Schaufeln etwas länger, hervorgerufen durch die 
höheren Verstellkräfte bei der VTG.   
Die Fahrzeugbeschleunigungen bei nM = 1200 1/min im 2. Gang und im 5. 
Gang zeigen prinzipiell die gleichen Unterschiede zwischen Wastegate- 
und VTG-Lader auf, wobei sich der Vorteil des VTG-Laders im 5.Gang 
ausgeprägter darstellt (Bild 5.35).  
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Bild 5.35: Vergleichsmessung Fahrzeugbeschleunigung bei nM = 1200 
1/min, Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig; 2. Gang und 5. Gang 
Fahrzeugbeschleunigung; Vergleich: W astegate 1-flutig zu VTG  1-flutig , nM  = 1200 1/min, 2. Gang
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Die Ursache für diese Unterschiede zwischen 2. und 5. Gang liegt im 
geringeren Massenträgheitsmoment des Turbinenrades im Wastegate-
Lader. Bei der zeitlich wesentlich kürzeren Hochlaufperiode im 2. Gang 
und auch der größeren Drehzahlspanne, die durchlaufen wird, wird ein 
entsprechend größerer Anteil der Turbinenantriebsleistung entsprechend 
Gl. (12 und 13) zur Beschleunigung der rotierenden Massen verwendet. 
Als Folge ist bei der Beschleunigung im 2. Gang das 
Massenträgheitsmoment der dominierende Faktor, wohingegen im 5. 
Gang die thermodynamischen Unterschiede ausschlaggebender sind (Bild 
5.36).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.36: Vergleichsmessung Fahrzeugbeschleunigung bei nM = 1200 
1/min, Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, 2. Gang und 5. Gang 
Fahrzeugbeschleunigung Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, nM = 1200 1/min
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Bild 5.37: Vergleichsmessung Fahrzeugbeschleunigung bei nM = 1200 
1/min, Wastegate 1-flutig zu VTG 1-flutig, 2. Gang und 5. Gang 
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Obgleich die Untersuchung und Beurteilung des Einflusses verringerter 
Massenträgheitsmomente auf das Instationärverhalten aufgeladener 
Ottomotoren nicht Inhalt dieser Arbeit ist, muss bei der abschließenden 
Betrachtung der untersuchten Ladervarianten dieser Einfluss, zumindest 
überschlägig, mitbetrachtet werden. Aus den bislang vorliegenden 
Erkenntnissen kann bereits gefolgert werden, dass der Einfluss der 
Massenträgheitsmomente der Laufzeuge bei schnellen Hochläufen 
dominierend gegenüber anderen Einflüssen ist. Insofern werden für eine 
fundierte positive Empfehlung hinsichtlich des Einsatzes eines VTG-
Laders gegenüber einem Wastegate-Lader die Betrachtungen des 
Massenträgheitseinflusses im Detail notwendig sein.  
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5.1.5. Zusammenfassung der Messergebnisse 
 
Zum Abschluss der experimentellen Untersuchungen sollen nun noch 
einmal, zur besseren Übersichtlichkeit, die relevanten Ergebnisse aller 
drei Varianten zusammengefasst dargestellt werden, wobei die 
Untersuchungen mit optimierten Steuerzeiten in den Diagrammen vorerst 
unberücksichtigt bleiben. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.38: Volllastvergleich Wastegate 1-flutig, Wastegate 2-flutig,  
VTG 1-flutig 
Volllastvergleich:    Wastegate 1-flutig zu  Wastegate 2-flutig zu VTG 1-flutig
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Bild 5.39: Vergleich Fahrzeugbeschleunigung Wastegate 1-flutig, 
Wastegate 2-flutig, VTG 1-flutig 
Fahrzeugbeschleunigung; Vergleich: Wastegate 1/2-flutig zu VTG 1-flutig, nM = 1200 1/min, 2. Gang
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Unter stationären Bedingungen betrachtet, stellen sich signifikante 
Unterschiede im spezifischen Kraftstoffverbrauch zwischen den 
Versuchsvarianten dar (Bild 5.38). Der 2-flutige Wastegate-Lader erzielt 
hier die besten Werte, wobei das Drehmoment im unteren 
Drehzahlbereich hinter dem des 1-flutigen Wastegate-Laders und der 1-
flutigen VTG zurück bleibt. Betrachtet man die Verbrauchsunterschiede 
über den ganzen Kennfeldbereich, so kann man von Vorteilen im realen 
Fahrbetrieb sowohl für den 2-flutigen Wastegate-Lader als auch für die 1-
flutige VTG ausgehen. 
Bei den instationären Untersuchungen (Bild 5.39) stellten sich diese 
Unterschiede zwar qualitativ ähnlich dar, jedoch sind die Absolutwerte 
sehr gering. Bezogen auf den zurückgelegten Fahrweg ergaben sich 
Differenzen zwischen den verschiedenen Laderausführungen von max. 
0,15 m nach 3 Sekunden Beschleunigung im 2. Gang und 1,3 m nach 9 
Sekunden Beschleunigung im 5. Gang. Diese Unterschiede sind im realen 
Fahrbetrieb als nicht relevant einzustufen. 
Eine wesentliche Steigerung des stationären Volllastdrehmomentes 
konnte beim 2-flutigen Wastegate-Lader durch die Optimierung der 
Steuerzeiten erzielt werden. Mit der maximal einstellbaren 
Ventilüberschneidung konnten Mitteldrucksteigerungen bis 20 % im 
unteren Drehzahlbereich erzielt werden. Die Verbrauchsnachteile sind, 
bei richtiger Applikation der Steuerzeiten, über das gesamte 
Motorkennfeld betrachtet, aufgrund der sehr kurzen Verweilzeiten in 
diesen Betriebsbereichen als untergeordnet zu bewerten. 
Ein weiterer signifikanter Einfluss auf das Hochlaufverhalten in den 
unteren Gängen ist durch das Massenträgheitsmoment der 
Turboladerlaufzeuge gegeben. Bei schnellen Hochläufen, wie sie 
besonders in den unteren Gängen auftreten, wird ein erheblicher Teil der 
zur Verfügung stehenden Abgasenergie zur Beschleunigung des 
Laufzeuges aufgewendet. In Kombination mit dem, bei  kleinen 
Druckverhältnissen und Durchsätzen geringen isentropen Lader-
wirkungsgrad, ergibt sich damit ein erheblicher Einfluss auf das 
Beschleunigungsverhalten.  Der Unterschied im Turbinenraddurchmesser 
von 8 % bei den unterschiedlichen Versuchsvarianten bei identischem 
Radwerkstoff zeigte bereits einen relevanten Einfluss auf das 
Hochlaufverhalten. 
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Zusammenfassend können die Ergebnisse mit dem 1-flutigen VTG-Lader 
in der untersuchten konstruktiven Ausführung aufgrund von leichten 
Vorteilen im spezifischen Kraftstoffverbrauch zwar als positiv bewertet 
werden, jedoch erscheint die praktische Umsetzung  vor dem Hintergrund 
der technischen Komplexität und den damit in Verbindung stehenden 
Kosten, als nicht Ziel führend. Mit einem 2-flutigen Wastegate-Lader 
lassen sich ähnlich gute Betriebsergebnisse erzielen, allerdings mit 
wesentlich vereinfachter Technik. 
Zur weiteren Bewertung des sinnvollen Einsatzes eines VTG-Laders an 
einem direkteinspritzenden Ottomotor mussten im nächsten Schritt 
folgende Fragen geklärt werden: 
 
• Sind die Vorteile eines 2-flutigen Wastegate-Laders, in Kombination 
mit der Zündfolgetrennung durch den Abgaskrümmer und der damit 
möglichen Steuerzeitenoptimierung, auf eine 2-flutige VTG zu 
übertragen, und wie müsste solch eine 2-flutige VTG konstruktiv 
aufgebaut sein? 
 
• Ist es sinnvoll, zu einer weiteren Durchsatzsteigerung einer VTG ein 
zusätzliches Wastegate zu integrieren, und welche Vorteile bezüglich 
der motorischen Kennwerte könnten damit erreicht werden? 
 
Die weiterführenden Betrachtungen hinsichtlich des Einflusses des 
Massenträgheitsmomentes des Turboladerlaufzeuges auf das 
Instationärverhalten werden im Rahmen dieser Arbeit nicht durchgeführt.  
Grundsätzlich ist zwar vorstellbar, dass Vorteile, die z.B. ein VTG-Lader 
bezüglich des Transientverhaltens aufweist, auch durch einen Wastegate-
Lader unter Verwendung eines Laufzeuges mit verringertem 
Massenträgheitsmoment erreicht werden können. Es ist aber davon 
auszugehen, dass die Einflüsse des Massenträgheitsmomentes auch auf 
VTG-Lader übertragen werden können. Insofern würde dadurch die Frage 
nach der Notwendigkeit einer VTG nicht beeinflusst, sondern lediglich 
durch eine weitere Technologie ergänzt. 
Da für die Betrachtung dieser oben beschriebenen, ergänzenden 
Fragestellungen keine Hardwarekomponenten zur Verfügung standen und 
der Aufwand zur Erstellung solcher Komponenten sehr hoch ist, wurden 
 
   
 
 143 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
die weiteren Untersuchungen auf theoretischem Weg, mittels GT-Power- 
Motorprozesssimulation durchgeführt. 
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5.2. Ergebnisse aus der Motorprozesssimulation  
 
5.2.1. Erstellung und Anpassung des Simulationsmodells 
 
Die Erstellung der GT-Power Simulationsmodelle und die 
Modellvalidierung wurden im Rahmen einer anderen Arbeit /10/ 
durchgeführt und sollen somit hier nicht im Detail behandelt werden. 
Zur Durchführung der Berechnungen für die 2-flutige VTG war es aber 
notwendig, die existierenden Modelle hinsichtlich der Verwendbarkeit für 
die spezifische Aufgabenstellung dieser Arbeit anzupassen und zu 
überprüfen. 
Als Basis für die Berechnungen wurde ein Modell von dem Motor erstellt, 
der auch für die praktischen Prüfstandsversuche Verwendung fand. 
Zur Simulation der ottomotorischen Verbrennung wurde das in GT-Power 
integrierte, phänomenologische Mehr-Zonen-Modell „SI Turbulent Flame 
Combustion Model“ verwendet. Darüber hinaus war es notwendig, die 
Wärmeübergänge in den verschiedenen Bauteilen zu berechnen. Auch 
hierzu wurden die von GT-Power angebotenen Module verwendet und 
entsprechend den vorliegenden Messdaten angepasst. 
Was den Turbolader und die dazugehörige Verrohrung anbelangt, wurde 
versucht, das Modell so exakt wie möglich der konstruktiven Realität 
anzupassen. In GT-Power ist es möglich, das Leitungssystem, wie auch 
alle anderen für die Simulation relevanten Bauteile, durch beliebig viele 
Einzelmodule zu ersetzen, die hinsichtlich ihrer Geometrie, 
Materialeigenschaften, Oberflächenrauhigkeiten, etc. sehr detailliert 
beschrieben werden können. Speziell zur Untersuchung des Ladungs-
wechsels ist es notwendig, hier mit großer Sorgfalt vorzugehen, da die 
Einflüsse auf das Ergebnis erheblich sein können. 
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Bild 5.40: GT-Power-Modell Wastegate 2-flutig  
 
Das dargestellte GT-Power-Modell (Bild 5.40) ist das Basismodell, mit 
dem die Modellvalidierung durchgeführt wurde. Es handelt sich um die 
Ausführung mit 2-flutiger Wastegate-Turbine.  
Diese Variante wurde herangezogen, weil gerade die Abstimmung des 
Simulationsmodells auf die Verhältnisse der 2-flutigen, sehr ungleich-
förmigen Turbinenbeaufschlagung sehr anspruchsvoll und zeitaufwändig 
ist. Andererseits sollte ja gerade der Einfluss der 2-Flutigkeit in 
Kombination mit VTG betrachtet werden. 
 
In GT-Power werden die Komponenten des Turboladers ebenfalls als 
Bausteine modelliert, wobei die „Funktionen“ dieser Bausteine anhand   
von Kennfeldern hinterlegt und beschrieben sind. 
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• Verdichter 
 
Als problematisch für die Verwendung für die Motorprozesssimulation 
stellen sich die Randbedingungen dar, unter denen diese Kennfelder 
ermittelt wurden. Üblicherweise werden Kennfelder verwendet, die an 
stationär betriebenen Brennkammerprüfständen gemessen wurden. 
Entsprechend der allgemein gültigen Festlegung werden Verdichter und 
Turbinen von Turboladern dabei als adiabate Maschinen betrachtet. Die 
Wirkungsgrade, die in den für die Simulation hinterlegten Kennfeldern 
verwendet werden, beziehen sich somit auf thermodynamische Prozesse 
ohne Wärmeaustausch über die Systemgrenze hinweg.  
Die Betriebsweise dieser Prüfstande ist im Allgemeinen so, dass die 
Turbine durch komprimierte Luft aus einem separaten Kompressor 
angetrieben wird. Um eine Antriebsleistung darstellen zu können, die 
einen Betrieb des Turboladers in einem für den Motor relevanten 
Kennfeldbereich ermöglicht, muss die Antriebsluft durch einen Brenner 
zusätzlich aufgeheizt werden. Die Turbineneintrittstemperatur wird für 
solche Kennfeldermittlungen üblicherweise auf 873 K eingestellt. 
Aufgrund des bei den Kennfeldmessungen vorliegenden großen 
Temperaturunterschiedes zwischen Verdichter und Turbine trifft die 
Annahme eines adiabaten Betriebs allerdings nicht in allen 
Kennfeldbereichen zu. Das gleiche gilt für den Wärmeaustausch, der 
zwischen dem Schmieröl des Laders und dem Verdichter stattfindet. 
Trotzdem kann bei hohen Verdichterdruckverhältnissen und Massen-
strömen diese Festlegung aufrechterhalten werden, da das Verhältnis der 
in der Maschine umgesetzten mechanischen Leistung zu dem mit der 
Umgebung ausgetauschten Wärmestrom so groß ist, dass nahezu ein 
adiabater Prozess vorliegt. Bei kleinen Volumenströmen und kleinem 
Druckverhältnis nimmt der Fehler, der sich durch diese Annahme ergibt, 
jedoch stark zu. 
Speziell bei Berechnungen von instationären Betriebszuständen, die bei 
extrem kleinen Massenströmen starten, wird der Fehler unzulässig groß 
und muss durch entsprechende Korrekturfaktoren für die Wirkungsgrade 
Berücksichtigung finden. Die Korrekturen für die durchgeführten 
Simulationen wurden entsprechend Untersuchungen von /24/ und /27/ 
vorgenommen. Ein weiteres Problem, das sich bei der Verwendung 
üblicher Verdichterkennfelder für die Simulation von transienten 
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Betriebszuständen stellt, ist durch die Tatsache gegeben, dass solche 
Kennfelder erst bei Druckverhältnissen beginnen, die wesentlich über 
πV=1 liegen. Dies hat mit dem oben beschriebenen Problem der 
Wärmeübertragung zu tun, aber auch mit versuchstechnisch begründeten 
Beschränkungen. Bei standardmäßigen Versuchsaufbauten saugt der 
Verdichter bei Kennfeldmessungen die Luft aus der Umgebung an und 
fördert sie in ein nachgeschaltetes Leitungssystem mit entsprechenden 
Drosselorganen zur Einstellung des Betriebspunktes. Durch die 
konstruktive Ausgestaltung dieses Messaufbaues ist es nicht möglich, 
sehr kleine Verdichterdruckverhältnisse einzustellen, da selbst bei ganz 
geöffneten Drosselorganen bereits ein Druckverlust, hervorgerufen durch 
die Anlage, vorliegt.   
Bei Motorhochläufen aus sehr niedriger Last heraus ist es jedoch möglich, 
dass der Motor während der Hochlaufphase einen höheren Luftmassen-
strom ansaugt, als der Verdichter zum entsprechenden Zeitpunkt liefern 
kann. Während solcher Betriebszustände kommt es zu Verdichterdruck-
verhältnissen die sogar unter 1 liegen können und somit nicht im 
hinterlegten Verdichterkennfeld enthalten sind. Um solche Betriebs-
zustände trotzdem in der Berechnung berücksichtigen zu können, bietet 
GT-Power hier die Möglichkeit der Extrapolation der Verdichter-
kennfelder in Bereiche von  πV < 1. Der hinterlegte 
Extrapolationsalgorithmus beruht dabei auf Messungen, die unter 
Zuführung von verdichteter Luft auf der Saugseite des Turbolader-
verdichters durchgeführt wurden. Ein Antrieb des Verdichters durch die 
vom Motor durch den Verdichter gesaugte Luft findet entsprechend 
Untersuchungen von /27/ allerdings nicht statt (Bild 5.41). 
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Bild 5.41: Verdichterkennfeldextrapolation GT-Power 
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• Turbine 
 
Auf der Turbinenseite sind die Verhältnisse ähnlich den bereits für die 
Verdichterseite beschriebenen. Das am Brennkammerprüfstand gemessene 
Kennfeld deckt ebenfalls nur einen sehr kleinen Teil des möglichen 
Gesamtbetriebsbereiches der Turbine ab. Beim stationären, 
konventionellen Betrieb am Brennkammerprüfstand dient der Verdichter 
des Turboladers als Leistungsbremse für die Turbine. Entsprechend der 
Turboladerfreilaufbedingung unter Berücksichtigung der Reibleistung gilt 
für den stationären Betrieb hierbei immer: 
 
RTTVV Pmhmh −⋅=⋅
••
  ( 24 ) 
 
Turboladerfreilaufbedingung unter Berücksichtigung der Reibleistung  
 
 
Somit wird je nach Kombination von Verdichter- und Turbinenrad-
durchmesser nur ein kleiner Teil des Gesamtturbinenkennfeldes 
abgefahren. Bei instationärem Betrieb am Motor treten allerdings 
Betriebszustände auf, bei denen bereits ein hohes Enthalpiegefälle über 
der Turbine anliegt, der Lader aber aufgrund seines Massenträg-
heitsmomentes noch nicht mit der Drehzahl läuft, die diesem Energie-
angebot entspräche. Die überschüssige Turbinenleistung wird in diesem 
Fall zur Beschleunigung des Laufzeuges umgesetzt, bis die 
Freilaufbedingung wieder erfüllt ist. Zur Veranschaulichung dieser 
Problematik ist die Darstellung des Turbinenwirkungsgrades über der 
Turbinenlaufzahl u/c0 sehr gut geeignet. Diese Darstellungsweise wird 
auch in GT-Power zur Beschreibung des Turbinenverhaltens verwendet 
(Bild 5.42). 
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Bild 5.42: Turbinenwirkungsgrad über Laufzahl, Extrapolation  
 
Wie aus den vorangegangenen Instationärversuchen zu entnehmen ist, 
beginnen die durchgeführten Hochläufe bei einem u/c0-Mittelwert von ca. 
0,1. Dem überlagert sind noch die Abgasdruckpulsationen, die gerade bei 
niedrigen Motordrehzahlen sehr hohe Amplituden im Vergleich zum 
mittleren Abgasdruck annehmen können. Dadurch schwankt auch der 
u/c0-Wert, da das Turboladerlaufzeug aufgrund seiner Trägheit diesen 
Schwankungen im Energieangebot nicht mit entsprechender 
Drehzahländerung folgen kann. Insofern ist es offensichtlich, dass sich 
der überwiegende Zeitanteil des Hochlaufes im extrapolierten 
Kennfeldbereich der Turbine abspielt. Obgleich der Vorteil der 
Darstellung des Turbinenwirkungsgrades über der Laufzahl im logisch 
notwendigen Schnittpunkt der Kurve im Nullpunkt liegt, bestehen 
trotzdem erhebliche Unsicherheiten bezüglich der übrigen extrapolierten 
Punkte. 
Um die Unsicherheit zu minimieren, besteht prinzipiell die Möglichkeit, 
über einen Sonderaufbau bei der Turbinenkennfeldmessung am Brenn-
kammerprüfstand den messbaren Bereich auszuweiten. Hierzu ist es 
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notwendig, den Verdichter im geschlossenen Kreislauf fördern zu lassen 
und durch Druckabsenkung oder Drucksteigerung von außen die Dichte 
der im Kreis geförderten Luft zu verändern und damit die Leistungs-
aufnahme des Verdichters zu beeinflussen. Solche Untersuchungen, die 
erheblichen technischen Mehraufwand bezüglich der Versuchstechnik 
erfordern, wurden bereits mehrfach durchgeführt und dokumentiert /24/ 
und /27/. Da für die bei den Untersuchungen für diese Arbeit verwendeten 
Turbinen solche Messungen nicht vorliegen, hätten nur eingeschränkt die 
Erkenntnisse aus anderen Turbinengrößen herangezogen werden können. 
Um für die durchgeführte Arbeit trotzdem eine verlässliche Basis zu 
haben, wurde deshalb ein anderer Weg beschritten: 
Da sowohl stationäre, als auch instationäre Messungen unter unterschied-
lichsten Bedingungen für den betrachteten Motor vorlagen, konnten diese 
für die Kalibrierung der Rechenmodelle, bzw. Anpassung der Turbolader-
kennfelder im nicht gemessenen Bereich herangezogen werden.  
Diese Vorgehensweise hatte auch den Vorteil, dass die Einflüsse der 
Turboladerreibleistung indirekt mitberücksichtigt werden konnten. 
Da mit den üblichen Turboladermessaufbauten am Brennkammerprüfstand 
nur eine indirekte Bestimmung des Turbinenwirkungsgrades aus 
Gesamtwirkungsgrad und Verdichterwirkungsgrad möglich ist, ergibt sich 
daraus der Nachteil, dass die mechanischen Verluste aus der 
Laufzeuglagerung als Teil des Turbinenwirkungsgrades behandelt 
werden. Eine explizite Bestimmung der mechanischen Verluste ist somit 
bei diesem Messaufbau nicht möglich. 
Speziell im unteren Leistungsbereich des Turboladers hat die Reibleistung 
jedoch einen erheblichen Anteil an der Gesamtleistung. Der Fehler, der 
sich durch die ungenaue Kenntnis der Reibleistung ergibt, kann daher 
gerade bei instationären Vorgängen aus geringer Last heraus erhebliche 
Abweichung verursachen (Bild 5.43). 
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Bild 5.43: Turbinenleistung, Verdichterleistung und Reibleistung bei 
Teillast 
 
Trotz grundlegender Kenntnisse über die Reibleistung von 
Turboladerlaufzeugen aus entsprechenden Messungen an anderen 
Baugrößen war es auch hier sinnvoll, auf Basis der vorliegenden 
instationären Motorversuche die Reibleistungspolynome für die 
verschiedenen Turboladerdrehzahlen entsprechend zu ermitteln.  
 
Eine weitere Besonderheit stellte die Beschreibung des Turbinen-
verhaltens 2-flutiger Turbinen bei Ungleichbeaufschlagung dar. Die 
vorliegenden Kennfelder der 2-flutigen Wastegate-Turbinen sind alle an 
konventionellen Brennkammerprüfständen aufgenommen worden, bei 
denen beide Turbinenstränge gleichzeitig, mit identischem Druck, 
beaufschlagt wurden, d.h. unter gleichen Bedingungen wie eine 1-flutige 
Turbine. Die so ermittelten Kenngrößen beziehen sich somit lediglich auf 
den Sonderfall, für den im realen Motorbetrieb gerade gleiche Turbinen-
Eintrittsdrücke in beiden Strängen herrschen. Dieser Sonderfall tritt 
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allerdings, durch den stark diskontinuierlichen Massenstrom pro Zylinder 
über der Zeit, praktisch nie auf. Dies hat zur Folge, dass die beiden 
Stränge einer 2-flutigen Turbine am Motor immer ungleichmäßig 
beaufschlagt werden, was sich durch unterschiedliche 
Turbinenmassenströme bzw. Turbineneintrittdrücke darstellt. 
Um diese Fälle zu berücksichtigen, bietet GT-Power das so genannte „2-
Turbinen-Modell“ an (Bild 5.44).  
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.44: 2-Turbinenmodell, GT-Power 
 
 
Dieses Modell beschreibt zwei identische Turbinen auf einer Laderwelle 
mit einem gemeinsamen Turbinenaustritt. Zur Beschreibung des 
Verhaltens der beiden Turbinen werden die stationär ermittelten 
Kennfelder verwendet und der Massenstrom jeweils hälftig aufgeteilt. 
Obgleich dieses „2-Turbinen-Modell“ ein einfaches Hilfsmittel darstellt, 
um die Verhältnisse bei 2-flutigen Turbinen zu erfassen, sind die darin 
getroffenen Annahmen jedoch stark fehlerbehaftet. So wurde 
insbesondere in den Arbeiten von Wünsche, Engels und Schuhmacher 
/34/, /7/, /30/ nachgewiesen, dass das Durchströmverhalten eines Stranges 
einer mehrflutigen Turbine bei Ungleichbeaufschlagung nicht mehr einer 
einfachen Drosseldurchflussfunktion folgt, sondern in Abhängigkeit vom 
Ungleichbeaufschlagungsgrad stark davon abweicht.  
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Grundsätzlich lassen sich drei Fälle bei der Beaufschlagung einer 
mehrflutigen - im betrachteten Fall einer 2-flutigen - Turbine 
unterscheiden: 
 
• Der Unterschied in den Strangdrücken ist höchstens so groß, dass 
immer noch Abgas aus beiden Strängen zum Turbinenrad fließt und 
Arbeit verrichten kann, 
• Der Druckunterschied in den Strängen ist gerade so hoch, dass der 
Abgasstrom aus einem Strang vollkommen abgesperrt wird und kein 
Abgas strömt. Die gesamte Abgasmenge, die zum Turbinenrad 
strömt, kommt dabei aus einem Strang, 
• Der Druck in einem Strang ist so hoch, dass Abgas in dem anderen 
Strang zurückgeschoben wird. Dabei fließt ein Teil des Abgases aus 
dem druckhöheren Strang zum Turbinenrad, und ein Teil fließt in den 
druckniedrigeren Strang. In diesem Zustand wird der Durchsatz des 
druckniedrigeren Stranges negativ.     
 
In Anlehnung an die vorliegenden Erkenntnisse wurde deshalb ein anderer 
Weg gewählt, um das Turbinenverhalten bei 2-flutiger Beaufschlagung in 
der Simulation abzubilden. Zu diesem Zweck wurden 2 Turbinen im GT-
Power-Modell dargestellt, die auf einer gemeinsamen Welle angeordnet 
sind. Die beiden Turbinen werden aber, im Unterschied zum „2-Turbinen-
Model“, durch 2 Kennfelder, die als weiteren Parameter das so genannte 
Strangdruckverhältnis enthalten, beschrieben. 
Zur Erzeugung der Kennfelder für die Motorprozesssimulation wurden die 
Abhängigkeiten des Durchsatz- und Wirkungsgradverhaltens bei 
Ungleichbeaufschlagung herangezogen, wie sie in /30/ und /34/ erarbeitet 
wurden. Zur praktischen Umsetzung fanden die am Brennkammer-
prüfstand ermittelten Kennwerte für Durchsatz und Wirkungsgrad bei 
Gleichbeaufschlagung Verwendung, die dann in Abhängigkeit vom 
Ungleichbeaufschlagungsgrad mit Korrekturfaktoren multipliziert 
wurden, wobei die Betriebspunkte durch das 
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Strangdruckverhältnis       
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und das 
 
4
3231
p
pp
Tm
+
=π  ( 26 ) 
 
mittlere Turbinendruckverhältnis   
 
definiert sind (Bild 5.45). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.45: Turbinenwirkungsgrad und Durchsatz bei Ungleich-
beaufschlagung für Zwillingsstromturbinen 
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Mit dieser Maßnahme war es möglich, auch die 2-flutige Turbine hin-
sichtlich Durchsatz und Wirkungsgrad in der Simulation vernünftig 
abbilden zu können. 
Die Auswirkungen auf den Motor, die durch eine Trennung der 
Abgasstränge entstehen, werden jedoch nicht nur durch das Verhalten der 
Turbine allein hervorgerufen, sondern auch durch die Rückwirkungen von 
einem Abgasstrang auf den anderen. Die Trennung der Abgasstränge kann 
in der Praxis nie vollkommen sein, da beide Abgasströme im Turbinenrad 
zusammengefasst werden, bzw. schon am Austritt aus den Spiralkanälen 
vor Eintritt ins Rad eine Durchmischung erfahren. Die Zusammenführung 
der Abgasströme bewirkt eine Fortpflanzung der Druckwelle eines 
Abgasstranges in den anderen Abgasstrang hinein und führt damit zu 
einer Behinderung des Ausströmvorganges benachbarter Zylinder. 
Gleichzeitig werden durch das größere Volumen, das durch die 
Verbindung zum anderen Abgasstrang entsteht, die Druck-
pulsationsamplituden gedämpft und damit wird die zur Verfügung 
stehende Turbinenleistung reduziert.  
Insofern hat die Verbindung zwischen den beiden Abgassträngen zum 
einen wesentlichen Einfluss auf die Turbinenleistung und damit auf den 
Ladedruck und zum anderen auf den Gaswechsel des Motors mit den 
bekannten Folgen daraus. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.46: Turbinengehäuse mit „Überströmquerschnitt“  
Überström-
querschnitt
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Der bei den Motorversuchen untersuchte 2-flutige Wastegate-Lader 
besitzt einen so genannten Überströmquerschnitt im Turbinengehäuse 
zwischen den beiden Strängen, der durch den Abstand der 
Turbinengehäusetrennwand zum Turbinenrad von ca. 2mm entsteht (Bild 
5.46).  
Im Simulationsmodell wird dieser Übertrittsquerschnitt durch eine 
Verbindungsleitung zwischen den beiden Abgassträngen vor Turbine 
simuliert (Bild 5.47).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.47: GT-Power Modell 2-flutige Turbine mit Verbindungsleitung  
 
 
Der Querschnitt dieser Verbindungsleitung wurde bei der 
Modellvalidierung so lange angepasst, bis die Abgasdruckverläufe beider 
Stränge in der Rechnung mit den gemessenen Werten übereinstimmten 
(Bild 5.48).  
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Bild 5.48: Modellvalidierung Abgasdruck vor Turbine, Volllast 
 
Die gleiche Situation tritt allerdings auch auf, wenn das Wastegate-Ventil 
– das beide Turbinengehäusestränge gemeinsam verschließt – geöffnet 
wird. In diesem Zustand entsteht eine zusätzliche Verbindung der beiden 
Stränge mit den gleichen, bereits beschriebenen Auswirkungen.  
Da die Hauptaufgabe des Wastegates die Ladedruckbegrenzung bzw. -
regelung darstellt, ist die Dämpfung der Abgasdruckpulsationen und die 
damit reduzierte Turbinenleistung ein erwünschter Effekt. Dass aber 
gleichzeitig der Ladungswechsel des Motors verschlechtert wird, ist 
allerdings nachteilig und unerwünscht. Abhilfe könnten hier nur getrennte 
Bypasskanäle – auch nach dem Wastegate – schaffen. Dies setzt jedoch 
Modellvalidierung:  Abgasdruck vor Turbine Zyl. 2 und 4,   Volllast 
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eine sehr aufwändige Konstruktion der Abgasanlage voraus, die bislang 
lediglich im Rennsport Anwendung fand.  
Für die Simulation wurden die Bypasskanäle entsprechend den tatsächlich 
vorliegenden Verhältnissen nach der Klappe zusammengeführt und dem 
Turbinenaustrittsstrom zugeführt. 
 
5.2.2. VTG 2-flutig, Zwillingsstromturbine 
 
Bei den durchgeführten Versuchen stellte sich heraus, dass beide 
Turbinenvarianten (2-flutige Wastegate Turbine und 1-flutige VTG-
Turbine) spezifische Vorteile gegenüber dem 1-flutigen Wastegate 
Basislader aufwiesen. Der erste Teil der Motorprozesssimulationen hatte 
daher das Ziel, zu untersuchen, inwieweit diese positiven Eigenschaften 
durch eine Kombination in Form einer 2-flutigen VTG Turbine noch 
verbessert werden können. Zu diesem Zweck wurde das validierte 
Simulationsmodell der 2-flutigen Wastegate-Turbine verwendet und die 
Wastegate-Turbine durch die VTG-Turbine ersetzt, wobei die 
Kennfeldkorrekturen für Ungleichbeaufschlagung, wie oben beschrieben,  
beibehalten wurden. Es muss an dieser Stelle allerdings beachtet werden, 
dass Erkenntnisse, wie sie für die 2-flutige Turbine verwendet wurden, 
für eine VTG mit vorgelagertem Leitgitter nicht vorliegen. Die von /7/, 
/30/, /34/ durchgeführten Untersuchungen bezogen sich alle auf 
leitringlose Turbinen, wie sie zur Zeit dieser Untersuchungen 
hauptsächlich zum Einsatz kamen. Es ist – speziell bei der 
Zwillingsstromturbine – wahrscheinlich, dass sich durch den großen 
Abstand zwischen Trennwand und Turbinenrad ein etwas anderes 
Durchsatz- und Wirkungsgradverhalten einstellt.  
Die Durchführung von Versuchen mit ungleich beaufschlagten 2-flutigen 
Turbinen mit Leitgittern hätte den Rahmen dieser Arbeit jedoch bei 
weitem gesprengt, weshalb die beschriebene Unsicherheit in Kauf 
genommen wurde. Bei der abschließenden Bewertung der Ergebnisse 
muss dieser Unsicherheitsfaktor qualitativ berücksichtigt werden. 
Eine weiterführende, separate Untersuchung dieser konstruktiven 
Variante wird an dieser Stelle aber ausdrücklich empfohlen. 
  
Ein weiterer wesentlicher Unterschied, der sich bei der Verwendung eines 
Zwillingsstromturbinengehäuses in Kombination mit VTG ebenfalls 
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ergibt, ist der geänderte Übertrittsquerschnitt zwischen den beiden 
Turbinensträngen. Durch das vor dem Turbinenrad angeordnete Leitgitter 
entsteht ein wesentlich größerer Abstand zwischen Turbinengehäuse-
Trennwand und Turbinenrad. Den Abgasströmen steht somit ein 
wesentlich größerer Querschnitt vor Radeintritt zur gegenseitigen 
Vermischung und zum Pulsationsabbau zur Verfügung. Dieser 
vergrößerte Querschnitt wurde im Simulationsmodell durch eine 
Vergrößerung des Querschnittes des Verbindungsrohres zwischen den 
beiden Fluten berücksichtigt. Diese Vorgehensweise beinhaltet ebenfalls 
eine gewisse Unsicherheit, da aufgrund des Mangels an Hardware keine 
Modellvalidierung mit der 2-flutigen VTG-Turbine durchgeführt werden 
konnte. 
Basierend auf den geschilderten Randbedingungen wurde zuerst eine 
Volllastsimulation mit den originalen Ventilsteuerzeiten des Serienmotors 
durchgeführt. 
 
Die Ergebnisse (Bild 5.49 und Bild 5.50) zeigen einerseits, dass durch das 
Zwillingsstromgehäuse offensichtlich der Gaswechsel des Motors 
trotzdem positiv beeinflusst wird, obwohl durch den größeren 
Übertrittsquerschnitt die Flutentrennung schlechter ist als beim 
Wastegate-Lader. Dies drückt sich durch einen höheren Luftaufwand und 
damit vergrößerten Spülluftmengenanteil aus. Durch die Spülung sinkt die 
mittlere Abgastemperatur vor Turbine, bzw. der Anfettungsbedarf für 
gleiche Abgastemperatur reduziert sich und damit auch der spez. 
Kraftstoffverbrauch.   
Andererseits ist allerdings nur ein geringer Drehmomentanstieg im 
unteren Motordrehzahlbereich zu verzeichnen. Dies steht in starkem 
Gegensatz zu den Versuchen mit dem 2-flutigen Wastegate-Lader. Als 
Ursache dafür ist der geringe Turbinenwirkungsgrad der VTG-Turbine in 
der kleinsten Schaufelposition verantwortlich. Durch die starke 
Umlenkung der Strömung und die hohen Strömungsgeschwindigkeiten 
kommt es zu extremer Drosselung bei großen Massenströmen. Solche 
großen Massenströme treten beim Vorauslassstoß kurz nach dem Öffnen 
der Auslassventile auf. Die kinetische Energie dieser Abgasdruckwelle 
wird beim Wastegate-Lader noch mit akzeptablen Wirkungsgraden 
umgesetzt, wohingegen beim VTG-Lader die Druckwelle durch das enge 
Leitgitter extrem gedämpft wird. Eine leichte Verbesserung des 
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Spüldruckgefälles, welches aufgrund der Erkenntnisse bezüglich des 
Wirkungsgrades bei Ungleichbeaufschlagung nur durch die Ausnutzung 
der kinetischen Abgasenergie entstehen kann, ist nur im mittleren 
Drehzahlbereich feststellbar. Hier sind die Leitschaufeln bereits leicht 
geöffnet, womit die Abgaspulsation weniger gedämpft wird. In diesem 
vergleichsweise begrenzten Bereich profitiert auch die Abgasturbine von 
der 2-Flutigkeit durch einen scheinbar etwas höheren 
Turbinenwirkungsgrad.  
Zusammenfassend lässt sich somit sagen, dass der Motor in begrenztem 
Maß von der Flutentrennung durch einen verbesserten Gaswechsel 
profitiert. Die Ausnutzung der kinetischen Energie der pulsierenden 
Abgasströmung findet mit dem VTG-Lader aber wesentlich weniger statt 
als beim 2-flutigen Wastegate-Lader ohne Leiteinrichtung.  
 
   
 
 162 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.49: Simulation Volllast, Vergleich: VTG 1-flutig zu VTG 2-flutig, 
Zwillingsstromgehäuse 
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Bild 5.50: Simulation Volllast, Vergleich VTG 1-flutig zu VTG 2-flutig, 
Zwillingsstromgehäuse 
Simulation, Vergleich: VTG 1-flutig zu 2-flutig, Zwillingsstrom
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Grundsätzlich muss davon ausgegangen werden, dass beim Einsatz von 
VTG-Ladern mit Leitgittern der Nachteil der starken Drosselung und 
damit Pulsationsdämpfung bei weit geschlossenen Schaufeln immer 
auftritt. Insofern ist es ausgeschlossen, Vorteile einer 2-flutigen VTG-
Turbine gegenüber der 1-flutigen VTG-Turbine in gleicher Größen-
ordnung wie bei Wastegate-Turbinen zu finden. 
 
5.2.3. VTG 2-flutig, Doppelstromturbine 
 
Der Nachteil der schlechteren Flutentrennung durch den größeren 
Übertrittsquerschnitt bei VTG-Turbinen mit Zwillingsstromgehäusen 
kann allerdings reduziert werden, wenn statt einem Zwillingsstrom-
gehäuse ein Doppelstromgehäuse eingesetzt wird (Bild 3.10). Bei dieser 
Art von Gehäusen sind die Spiralen nicht nebeneinander angeordnet, 
sondern am Turbinenradumfang - bei 2 Abgassträngen - um 180° versetzt. 
Durch diese Anordnung können beide Abgasstränge wieder bis kurz vor 
das Turbinenrad getrennt geführt werden, und der vergrößerte Übertritts-
querschnitt wird vermieden. Insofern lässt diese Anordnung wesentliche 
Verbesserungen hinsichtlich des Gaswechsels erhoffen. 
Die Pulsationsdämpfung durch die Leitschaufeln kann allerdings damit 
ebenfalls nicht vermieden werden. Sie fällt aber geringer aus, da die 
Schaufeln gegenüber einem 2-flutigen Gehäuse für gleichen Durchsatz 
weiter geöffnet sind. Dies erklärt sich durch den verringerten 
Düsenströmungsquerschnitt für eine Flut, der sich ja nur über 180° des 
Umfanges erstreckt. 
Ein Nachteil dieser Variante ist allerdings durch das Durchsatz- und 
Wirkungsgradverhalten einer solchen Anordnung bei Ungleich-
beaufschlagung gegeben. Wie in /34/ beschrieben, treten bei 
Doppelstromturbinen stärkere Wirkungsgradnachteile bei 
Ungleichbeaufschlagung auf als mit Zwillingsstromturbinen. Zwar wird 
das Turbinenrad über den Umfang von 180° besser und auf der vollen 
Breite angeströmt als beim Zwillingsstromgehäuse, jedoch kommt es zu 
starken Ventilationsverlusten innerhalb des Rades, da, je nach 
Druckverhältnissen in den beiden Strängen, starke Ausgleichsströmungen 
im Rad auftreten. Inwieweit sich Vor- und Nachteile kompensieren, sollte 
nun durch eine weitere Motorprozesssimulation untersucht werden. 
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Zur besseren Anschaulichkeit sind in den Diagrammen nun alle drei 
Varianten im Vergleich dargestellt (Bild 5.51 und Bild 5.52). 
 
• VTG 1-flutig  
• VTG 2-flutig Zwillingsstrom 
• VTG 2-flutig Doppelstrom 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.51: Simulation Volllast, Vergleich VTG 1-flutig zu VTG 2-flutig, 
Zwillingsstromgehäuse zu VTG 2-flutig, Doppelstromgehäuse 
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Bild 5.52: Simulation Volllast, Vergleich VTG 1-flutig zu VTG 2-flutig, 
Zwillingsstromgehäuse zu VTG 2-flutig, Doppelstromgehäuse 
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Basierend auf den angenommenen Randbedingungen sind mit dem 
Doppelstromgehäuse im unteren Drehzahlbereich signifikante 
Verbesserungen bezüglich Drehmoment und Luftaufwand festzustellen. 
Die verbesserte Flutentrennung bewirkt ein wesentlich besseres 
Spülverhalten, und die geschilderten Wirkungsgradnachteile bei der 
Doppelstromanordnung werden offensichtlich teilweise kompensiert. Vor 
diesem Hintergrund stellt diese Variante eine wesentliche Verbesserung 
gegenüber den bislang untersuchten Versionen dar, was das Drehmoment 
im unteren Drehzahlbereich anbelangt. Die geringfügige 
Verbrauchsverschlechterung ist in diesem Kennfeldbereich tolerierbar und 
erklärt sich aus der höheren Laderarbeit aufgrund des zusätzlichen 
Spülluftanteils. 
Betrachtet man allerdings den mittleren und oberen Volllastdrehzahl-
bereich, so zeigt die Doppelstromvariante erhebliche Nachteile im 
spezifischen Verbrauch, hervorgerufen durch das schlechtere 
Spüldruckgefälle. Da bei der Doppelstromanordnung nur der halbe 
Umfang der Zuströmdüse zum Turbinenrad zur Verfügung steht, 
entstehen hohe Gegendrücke bei großen Abgasdurchsätzen. Eine 
Vergrößerung des Strömungsquerschnittes durch Vergrößerung der 
Düsen- und Radeintrittbreite erscheint als Abhilfemaßnahme hier wenig 
aussichtsreich, da diese wieder ein stärkeres Schließen der Schaufeln bei 
niedrigen Motordrehzahlen notwendig machen würde. Mit kleiner 
werdendem Schaufelwinkel verschlechtert sich der Turbinen-
wirkungsgrad, wodurch die vorgenannten Vorteile der Doppelstrom-VTG 
zumindest zum Teil wieder aufgezehrt  würden.  
Eine mögliche Abhilfemaßnahme stellt die so genannte Stoß – Stau – 
Umschaltung dar, die in einem späteren Kapitel betrachtet werden wird. 
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5.2.4. Steuerzeitenvariation 
 
Trotz dieses in Summe nicht zufrieden stellenden Ergebnisses sollte im 
nächsten Schritt der Einfluss der Ventilsteuerzeiten betrachtet werden. 
Die Versuche mit der 2-flutigen Wastegate-Turbine haben hier ein 
erhebliches Potential aufgezeigt. Aufgrund der sehr guten Flutentrennung 
mit der Doppelstromturbine erscheint es auch bei dieser Ausführung 
möglich zu sein, die Ventilsteuerzeiten in Richtung höherer 
Spülluftmengen zu optimieren und die damit in Verbindung stehenden 
Vorteile zu nutzen. Zu diesem Zweck wurden die aus den Versuchen 
ermittelten optimalen Steuerzeiten mit 2-flutigem Wastegate-Lader auf 
die 2-flutigen VTG-Varianten in den Simulationsmodellen übertragen. 
Ebenfalls entsprechend dieser Versuche wurden die Änderungen 
gegenüber den Originalsteuerzeiten auf einen Drehzahlbereich zwischen 
nM = 1000 und 2500 1/min begrenzt. Bei höheren Drehzahlen konnten 
keine Vorteile mehr mit längeren Überschneidungszeiten erzielt werden. 
 
Mit den so gewählten Einstellungen von Ein- und Auslassnockenwelle 
konnte nun wiederum ein deutlicher Vorteil für die 2-flutige 
Doppelstrom-VTG erreicht werden (Bild 5.53 und Bild 5.54). Der 
Luftaufwand stieg im unteren Drehzahlbereich sehr stark an und bewirkte 
Drehmomentsteigerungen von über 40 % bei nM = 1500 1/min. Bei der 
VTG mit Zwillingsstromturbinengehäuse kam es bei den niedrigsten 
Volllastdrehzahlen bereits zu einer starken Rückströmung von Abgas und 
damit zu einem extremen Luftaufwand- und Drehmomenteinbruch. Hier 
wirkte sich der größere Überströmquerschnitt besonders negativ aus und 
begrenzte das maximal mögliche Drehmoment. 
 
In der folgenden Darstellung sind zum Vergleich 4 Varianten aufgetragen: 
 
• VTG 2-flutig Zwillingsstrom, Originalsteuerzeiten 
• VTG 2-flutig Zwillingsstrom, optimierte Steuerzeiten 
• VTG 2-flutig Doppelstrom, Originalsteuerzeiten 
• VTG 2-flutig Doppelstrom, optimierte Steuerzeiten 
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Bild 5.53: Simulation Volllast, Vergleich VTG 2-flutig Zwillingsstrom-
gehäuse zu VTG 2-flutig Doppelstromgehäuse mit optimierten 
Steuerzeiten 
Simulation,   Vergleich: 
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Bild 5.54: Simulation Volllast, Vergleich VTG 2-flutig Zwillings-
stromgehäuse zu VTG 2-flutig Doppelstromgehäuse mit optimierten 
Steuerzeiten 
 2-flutig VTG Zwillingsstrom  Ventilüberschneidung Serie}     2-f lutig VTG Zwillingsstrom  Ventilüberschneidung m ax.}
 2-flutig VTG Doppelstrom  Ventilüberschneidung Serie}        2 -f lu tig VTG  Doppelstrom  Ventilüberschneidung max.}
Simulation,   Vergleich: 
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Obwohl der Drehmomentanstieg im unteren Drehzahlbereich sehr 
eindrucksvoll ist, konnte das Gesamtpotential, das durch die verbesserte 
Zylinderfüllung gegeben ist, nicht voll umgesetzt werden. Die 
Füllungserhöhung bewirkte auch ein früheres Erreichen der Klopfgrenze, 
weshalb der Zündzeitpunkt entsprechend angepasst werden musste. Die 
spätere Energieumsetzung durch den späteren Zündzeitpunkt 
verschlechterte den Verbrauch merklich. Gleichzeitig ergab sich - 
aufgrund der hohen Durchspülmenge - ein sehr niedriges reales 
Verbrennungsluftverhältnis im Zylinder, was ebenfalls einen negativen 
Einfluss auf den spezifischen Kraftstoffverbrauch hatte. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.55: Simulation Volllast, Vergleich VTG 2-flutig Zwillings-
stromgehäuse zu VTG 2-flutig Doppelstromgehäuse mit optimierten 
Steuerzeiten 
 2-flutig VTG Zwillingsstrom Ventilüb. Serie     2-flutig VTG Zwillingsstrom Ventilüb. max.
 2-flutig VTG Doppelstrom Ventilüb. Serie        2-flutig VTG Doppelstrom Ventilüb. max.
Simulation,   Vergleich: 
VTG 2-flutig Zwillingsstrom zu VTG 2-flutig Doppelstrom,  
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Das Diagramm der Zündzeitpunkte (Bild 5.55) zeigt auch deutlich die 
Auswirkung des erhöhten Abgasgegendruckes bei der Doppelstromturbine 
im mittleren und oberen Drehzahlbereich. Auch hier musste aufgrund des 
höheren Restgasgehaltes der Zündzeitpunkt nach spät verschoben werden, 
wobei hier auch zusätzlich eine weitere Gemischanfettung notwendig war. 
 
Aufgrund der sehr positiven Ergebnisse mit der Doppelstrom-VTG im 
unteren Drehzahlbereich stellte sich nun die Frage, mit welchen 
Möglichkeiten die Nachteile im mittleren und oberen Drehzahlbereich 
durch das begrenzte Schluckvermögen der Turbine kompensiert oder 
eliminiert werden könnten. 
 
In /29/ wurden bereits Untersuchungen mit einer 4-fach Stoßturbine mit 
festem Leitgitter beschrieben (Bild 5.56), die an einem 8-Zylinder- 
Dieselmotor durchgeführt wurden. Die Ergebnisse zeigen eine ähnliche 
Problematik bei hohen Motordrehzahlen. Durch die Flutentrennung und 
den reduzierten Strömungsquerschnitt war auch diese Turbine nicht mehr 
in der Lage, die Abgasmenge bei hohen Motordrehzahlen und Lasten mit 
gutem Wirkungsgrad zu verarbeiten. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.56: 4-fach Stoßturbine 
 
   
 
 173 
Aufladung von Pkw DI-Ottomotoren mit Abgasturboladern mit variabler Turbinengeometrie 
5.2.5. Stoß – Stau -Umschaltung 
 
Es wurde deshalb versucht, in Drehzahl- und Lastbereichen, in denen der 
Ladedruck begrenzt werden musste, die einzelnen Turbinenstränge zu 
verbinden und somit die Abgasströme aus den einzelnen Strängen auf alle 
Turbinenfluten zu verteilen. Diese Technik wurde in der Vergangenheit 
auch an Zwillingsstromturbinen untersucht und ist unter der Bezeichnung 
Stoß – Stau – Umschaltung bekannt.  
Bei den Untersuchungen durch /29/ wurde versucht, eine turbineninterne 
Umschaltung zu realisieren, was bei einem variablen Leitgitter einen 
höheren konstruktiven Aufwand bedeuten würde. Um das Potential für 
den hier betrachteten Fall zu überprüfen, wurde eine Variante gewählt, 
bei der im Simulationsmodell die Verbindungsleitung zwischen den zwei 
Turbinensträngen, in Abhängigkeit von der Motordrehzahl, von einem 
kleinen Querschnitt auf einen großen Querschnitt geöffnet wurde. Der 
große Querschnitt war vorsorglich so gewählt, dass er identisch mit dem 
Querschnitt eines Abgasstranges direkt vor Turbinengehäuseeintritt war. 
Ob diese Querschnittsgröße in der Praxis tatsächlich notwendig ist, wurde 
im Rahmen dieser Untersuchungen nicht betrachtet, da hier in erster Linie 
das mögliche Potential dargestellt werden sollte (Bild 5.57). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.57: Verbindungsleitung zwischen den Turbinensträngen zur 
Simulation der Stoß – Stau - Umschaltung
Verbindungsleitung zwischen den Turbinensträngen,
Im Querschnitt variabel
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Bild 5.58: Simulation Volllast, Vergleich VTG 2-flutig Zwillings-
stromgehäuse zu VTG 2-flutig Doppelstromgehäuse mit Stoß – Stau – 
Umschaltung 
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Bild 5.59: Simulation Volllast, Vergleich VTG 2-flutig Zwillings-
stromgehäuse zu VTG 2-flutig Doppelstromgehäuse mit Stoß – Stau – 
Umschaltung 
 2 -f lu tig VTG  Zw illingsstrom  Ventilüberschneidung m ax.}
 2 -f lu tig VTG  Doppelstrom  Ventilüberschneidung m ax.}
 2 -f lu tig VTG  Doppelstrom  Ventilüberschneidung m ax., Stoß  - Stau - Um schaltung}
S im ulation,   V erg leich: 
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Die Berechnungen liefern hier ähnliche Ergebnisse wie in /29/ 
beschrieben (Bild 5.58 und Bild 5.59). 
Der Abgasdruck vor Turbine konnte wesentlich abgesenkt werden und 
damit der Motor wieder auf günstigere Verbrennungsluftverhältnisse und 
Zündzeitpunkte eingestellt werden. Mit dem gewählten 
Überströmquerschnitt ergaben sich nahezu identische Volllast-
kraftstoffverbräuche wie bei der VTG mit Zwillingsstromgehäuse. 
Insofern stellt diese Technik ein sehr wirksames Mittel dar, um die 
Nachteile einer 2-flutigen Doppelstromturbine, was das 
Durchsatzverhalten anbelangt, auszugleichen. Mit dieser Maßnahme, die 
zwar einen konstruktiven Mehraufwand darstellt, können die Vorteile der 
Doppelstrom-VTG im unteren Drehzahlbereich mit denen der 1-flutigen 
oder Zwillingsstrom-VTG im oberen Bereich kombiniert werden.  
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5.3. Bewertung der Ergebnisse; Vorschläge zur         
Weiterentwicklung 
 
5.3.1. Zusammenfassung der Untersuchungsergebnisse 
 
Ausgehend von der Standardaufladetechnologie mit 1-flutigem 
Wastegate-Lader lassen sich durch die Verwendung einer VTG-Turbine 
mit Doppelstromgehäuse zum Teil erhebliche Verbesserungen, sowohl 
bezüglich des stationären Drehmomentes bei niedrigen Motordrehzahlen 
(Bild 5.60) als auch des Instationärverhaltens (Bild 5.61) erzielen. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.60: Vergleich Volllast Wastegate-Standard-Lader zu Doppelstrom-
VTG 
Vollast Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG Doppelstrom
 Wastegate 1-flutig
 VTG 2-flutig Doppelstrom, vergrößerte Ventilüberschneidung
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Bild 5.61: Vergleich Lastsprung, Wastegate-Standard-Lader zu 
Doppelstrom-VTG 
 
Basierend auf den Ergebnissen dieser Arbeit sind jedoch weiterführende 
Maßnahmen, sowohl was die Turbinenkonstruktion anbelangt als auch 
hinsichtlich der Optimierung der Ventilsteuerzeiten notwendig. 
 
Vollast Vergleich: Wastegate 1-flutig zu VTG Doppelstrom, nM = 1800 1/min
 Wastegate 1-flutig
 VTG 2-flutig Doppelstrom, vergrößerte Ventilüberschneidung
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Im Folgenden werden die Hauptaspekte zusammengefasst, die für die 
Auslegung und Applikation einer VTG an einem direkteinspritzenden 
Ottomotor zu beachten und umzusetzen sind:  
 
 
• Durchsatzspanne VTG 
 
Der aufgeladene Ottomotor reagiert durch die Klopfproblematik 
wesentlich empfindlicher auf Änderungen am Aufladesystem als der 
Dieselmotor, was eine sehr gewissenhafte Abstimmung des 
Aufladegerätes auf den Motor notwendig macht.  
 
Die bei einer VTG-Turbine zur Verfügung stehende Durchsatzspanne 
wird zur Abdeckung des Betriebsbereiches eines Ottomotors vollständig 
ausgenutzt. Falls keine motorseitigen Änderungen vorgenommen werden, 
steht keine Durchsatzreserve, weder für Ausregelvorgänge, noch zur 
Grundladedruckabsenkung zur Verfügung. 
Andererseits haben die Teillastuntersuchungen gezeigt, dass die 
Ladungswechselverluste im gesamten Motorkennfeld geringer sind als mit 
einer Wastegate-Turbine. Vor diesem Hintergrund ist kein größerer 
Durchsatz oder der zusätzliche Einsatz eines Abblaseventils notwendig, 
um gute Kraftstoffverbräuche in der Teillast zu erzielen. Eine 
Vergrößerung des Betriebsbereiches der VTG auf Kosten des 
Wirkungsgrades, wie es z.B. durch extreme Schaufelöffnungswinkel 
darstellbar wäre, ist nicht zielführend. Der Wirkungsgradnachteil hätte 
Verschlechterungen im Teillastverbrauch zur Folge, die den Vorteil der 
Entdrosselung auf der Luftseite zunichte machen würden.   
 
• Wirkungsgrad VTG 
 
Die Wirkungsgrade einer VTG sind sehr stark von der Schaufelstellung 
abhängig. Der beste Wirkungsgrad wird üblicherweise bei mittleren 
Schaufelöffnungswinkeln erreicht, wobei nicht ganz die Bestwerte einer 
Standard-Turbine im Auslegungspunkt erreicht werden. Sowohl in 
Richtung geschlossener Schaufeln, als auch bei weiter geöffneten 
Schaufeln nimmt der Turbinenwirkungsgrad stark ab. Wie bereits erwähnt 
ist es nachteilig, den maximalen Durchsatz auf Kosten des Turbinen-
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wirkungsgrades zu steigern. Umgekehrt führen auch kleinere Schaufel-
öffnungswinkel, zur Steigerung der Turbinenleistung im unteren 
Motordrehzahlbereich, nicht zum Ziel. Die bei extrem kleinen 
Schaufelstellungen entstehenden Strömungsverluste führen zu einem 
überproportionalen Anstieg des Abgasdruckes und damit des 
Restgasanteiles im Zylinder. Die erforderliche Rücknahme des 
Zündzeitpunktes  verhindert dabei eine Steigerung des Drehmomentes und 
verschlechtert den spezifischen Kraftstoffverbrauch. 
 
• 1- / 2-Flutigkeit 
 
Bei Dieselmotoren haben sich 2-flutige VTG-Turbinen bislang nicht 
durchgesetzt. Die vornehmlich untersuchten Zwillingsstromgehäuse 
bewirkten keinen Vorteil für die Turbine, da die mit einer Zwillings-
stromturbine verstärkten Pulsationen des Abgases am Turbineneintritt 
durch die Leitbeschaufelung wieder sehr stark gedämpft werden und 
somit keine wesentliche Steigerung der Turbinenleistung möglich ist. Die 
Vorteile des mit der Abgasstrangtrennung verbesserten Ladungswechsels 
bestehen zwar auch beim Dieselmotor. Sie wirken sich aber aufgrund der 
nicht vorhandenen Klopfproblematik weniger stark aus. 
Beim Ottomotor sind jedoch wesentliche Verbesserungen durch die 
Flutentrennung möglich. Eine Verringerung des Restgasgehaltes 
verschiebt die Klopfgrenze zu früheren Zündwinkeln und damit in der 
Regel zu besseren spezifischen Kraftstoffverbräuchen.   
Da eine möglichst vollständige Flutentrennung bei VTG mit einem 
üblichen Zwillingsstromturbinengehäuse aber aus konstruktiven Gründen 
nicht möglich ist, muss hier eine Doppelstromturbine eingesetzt werden. 
Die schlechteren Turbinenwirkungsgrade bei stationärer Beaufschlagung, 
gegenüber einer Zwillingsstromturbine, werden durch die 
Ladungswechselvorteile überkompensiert und lassen deutliche Dreh-
momentsteigerungen im unteren Drehzahlbereich zu. 
Aufgrund des begrenzten Durchsatzes einer Doppelstromturbine muss in 
Kombination dazu eine so genannte Stoß-Stau-Umschaltung bei mittleren 
bis hohen Motordrehzahlen eingesetzt werden. Mit dieser Maßnahme 
kann sogar ein tendenziell größerer Turbinendurchsatzbereich abgedeckt 
werden als mit einer 1-flutigen VTG-Turbine. 
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• Ventilüberschneidung 
 
Aufgrund gesetzlicher Bestimmungen bezüglich der Abgasemission sind 
die heutigen aufgeladenen Ottomotoren ausnahmslos mit variablen 
Ventiltrieben ausgestattet. In der Regel werden Nockenwellenphasen-
steller eingesetzt, um die Ventilsteuerzeiten von Ein- und Auslassventilen 
variieren zu können. 
Im Bereich guter Turboladerwirkungsgrade, wenn positives Spülgefälle 
vorliegt, bietet sich die Verwendung der Phasensteller zur Erhöhung des 
Spülluftanteils an. Hier können die Vorteile der Benzin-Direkteinspritz-
ung, die ein Durchspülen von unverbranntem Kraftstoff verhindert, in 
Kombination mit einer 2-flutigen Turbine voll ausgenutzt werden. Ohne 
wesentliche Nachteile im Verbrauch ist es möglich, damit Drehmoment-
steigerungen bei niedrigen Motordrehzahlen von 40 % darzustellen. Die 
hohen Spülluftmengen erhöhen den insgesamt geförderten Luft- und 
Abgasmassenstrom und verschieben die Betriebspunkte des Laders in 
Richtung höherer Durchsätze und Wirkungsgrade. Gleichzeitig verkleinert 
sich dadurch die notwendige Durchsatzspanne von Verdichter und 
Turbine. Die so gewonnenen Reserven können als Ausregelreserve der 
Turbine genutzt werden, bzw. um den Verdichter in Kennfeldbereichen 
mit höherem Wirkungsgrad betreiben zu können.  
 
 
5.3.2. Vorschläge zur Weiterentwicklung   
 
• Thermodynamische Auslegung der Komponenten 
 
Durch eine vergrößerte Ventilüberschneidung, die in Verbindung mit der 
Direkteinspritzung möglich ist, reicht die Durchsatzspanne einer 
Zentripetalturbine mit verstellbarem Leitgitter, wie sie heute bereits 
standardmäßig vorliegt, auch für Ottomotorenanwendung aus. Eine 
Durchsatzerweiterung der VTG, die üblicherweise zu Lasten des 
Wirkungsgrades geht, ist nicht notwendig und zielführend. Trotzdem ist 
es erforderlich, die Komponenten der VTG-Turbine (Rad, Leitapparat, 
Gehäuse) hinsichtlich deren Wirkungsgrade zu optimieren. Speziell das 
Turbinenrad muss in Richtung großer Durchsatzspannen in seiner 
Auslegung angepasst werden. Ein guter Wirkungsgrad über einen großen 
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Durchsatzbereich ist einem Spitzenwirkungsgrad in einem kleinen 
Durchsatzbereich vorzuziehen. 
Prinzipiell kann der Leitapparat hinsichtlich seiner aerodynamischen 
Auslegung von den bekannten VTG-Ladern für Dieselanwendungen 
übernommen werden. 
Aufgrund der Verwendung eines Doppelstromturbinengehäuses ist es 
allerdings angebracht, das Verhältnis von Turbinenraddurchmesser zu 
Radeintrittsbreite zu überprüfen. Da die Doppelstromturbine pro Flut nur 
den halben Umfang der Düse zur Verfügung hat, ist es möglich, dass das 
Optimum zwischen Raddurchmesser und Eintrittsbreite bei anderen 
Werten liegt, verglichen mit einer 1-flutigen VTG. Ebenso ist die Größe 
der Spiralen hinsichtlich des notwendigen maximalen Durchsatzes zu 
überprüfen. 
Der Einfluss der Doppelstromturbine auf den Wirkungsgrad bei 
Ungleichbeaufschlagung ist aus den bereits zitierten Arbeiten von Engels, 
Schuhmacher und Wünsche /7/, /30/, /34/ bekannt. Da diese 
Untersuchungen mit leitringlosen Turbinen durchgeführt wurden, sollten 
entsprechende Untersuchungen mit (variablen) Leitringen durchgeführt 
werden, um die Ergebnisse der vorliegenden Arbeit bezüglich dieses 
Aspektes abzusichern. 
 
• Stoß-Stau-Umschaltung 
 
Die Stoß-Stau-Umschaltung stellt eine Verbindung der beiden 
Abgasstränge dar, um den zur Verfügung stehenden Turbinenströmungs-
querschnitt zu vergrößern und auch um die Abgaspulsation durch das 
größere Volumen zu dämpfen. Konstruktiv scheint hier die Verwendung 
eines einfachen Ventils, das die Strömungskanäle der beiden 
Turbinenstränge verbindet, die effektivste Lösung zu sein. Solche Ventile 
oder Klappen sind heute bereits als Standardkomponenten verfügbar. Die 
Ansteuerung kann dabei über eine pneumatische Steuerdose erfolgen oder 
auch über einen einfachen elektrischen Aktuator. Bei reiner Stoß – Stau – 
Umschaltung ist keine Lageregelung notwendig. Das Ventil muss 
lediglich in zwei Positionen (geschlossen oder geöffnet) gebracht werden. 
Obwohl die Versuche und Simulationen gezeigt haben, dass keine 
zusätzliche Abgasabblasung zur VTG notwendig ist, bietet es sich jedoch 
an, ein zusätzliches Wastegate zu installieren. Die Wastegate-Klappe 
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könnte dabei die Funktion der Stoß – Stau – Umschaltung mit 
übernehmen und gleichzeitig auch Abgas um die Turbine herumleiten, 
falls es notwendig wäre. Durch entsprechende Auslegung des 
Abblasekanals, bzw. des Öffnungsquerschnittes über den Verstellweg, 
kann das Verhältnis von reiner Stoß – Stau – Umschaltung zu Abblasung 
konstruktiv festgelegt werden.  
Auch in diesem Fall wäre es ausreichend, die Klappe nur digital (auf – 
zu) anzusteuern. 
 
Eine weitere Vereinfachung hinsichtlich der Ansteuerung der VTG und 
der Klappe könnte mittels eines geeigneten Getriebes über einen Aktuator 
gemeinsam erfolgen. In /4/ wurde solch eine Konstruktion bereits 
untersucht und vorgestellt. Damit wäre es möglich, beide 
Verstelleinheiten durch nur einen Aktuator zu bedienen, mit den 
entsprechenden Kostenvorteilen und Einsparungen bei der elektronischen 
Motorsteuerung. 
 
• VTG-Regelung 
 
VTG – Lader, wie sie heute für Dieselanwendungen im Einsatz sind, 
werden in der Regel mittels pneumatischer Aktuatoren angesteuert. 
Bei den im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Instationärversuchen 
wurde das, im Vergleich zu einer VTG für Dieselanwendung, 
problematischere Regelverhalten einer Otto-VTG offensichtlich. Dies ist 
hauptsächlich auf die wesentlich größere Durchsatzspanne eines 
Ottomotors zurückzuführen. 
 
Wie bereits dargestellt (Bild 5.8),  bewirkt die Gasströmung in der 
Turbine eine Strömungskraft auf die Leitschaufeln. Dieser 
Strömungskraft ist eine Reibungskraft zwischen den Leitschaufeln und 
den Kanalwänden überlagert, die sich wiederum in Abhängigkeit von der 
Strömungskraft verändert. Beide Kräfte zusammen sind abhängig von der 
VTG-Schaufelstellung und dem Gasdurchsatz. Um eine akzeptable 
Regelgenauigkeit zu erreichen, ist es notwendig einen möglichst linearen 
Zusammenhang zwischen Schaufelstellung und Verstellkraft  vorliegen zu 
haben, wobei Kraftrichtungsänderungen unbedingt zu vermeiden sind. Bei 
VTG-Ladern für Dieselmotoren wurden in der Vergangenheit viele 
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konstruktive Anstrengungen unternommen, um diese Voraussetzungen zu 
erfüllen. Wesentlich vereinfacht wurde diese Aufgabe durch die relativ 
kleine Durchsatzspanne beim qualitätsgeregelten Dieselmotor. 
Basierend auf den vorliegenden Erkenntnissen scheint es nur sehr schwer 
möglich zu sein, diese Voraussetzungen auch am Ottomotor zu erfüllen. 
Bei Vermeidung einer Kraftumkehr werden sich in bestimmten 
Betriebszuständen immer hohe Verstellkräfte ergeben, wenn die 
Leitschaufelprofile aerodynamisch günstig ausgelegt sind. Um diese 
hohen Kräfte durch den Aktuator zur Verfügung stellen zu können, sind 
große Membranflächen mit entsprechendem Platzbedarf notwendig oder 
Hebelübersetzungen im Anlenkgestänge, die den Aktuatorweg 
vergrößern. Beide Maßnahmen bewirken neben der Bauraumproblematik 
auch ein größeres Aktuatorvolumen, das Nachteile bezüglich der 
Verstellgeschwindigkeit nach sich zieht. 
Vor diesem Hintergrund ist es sinnvoll, für VTG-Anwendungen an 
Ottomotoren auf den Einsatz von elektrischen Stellern überzugehen. 
Diese Art von Aktuatoren sind in der Lage, Kraftrichtungswechsel 
wesentlich besser zu beherrschen, und besitzen eine wesentlich höhere 
Stellgenauigkeit als pneumatische Aktuatoren. Aufgrund der 
Quantitätsregelung beim Ottomotor, und damit dem direkten 
Zusammenhang zwischen Ladedruck und Drehmoment, stellt die 
Regelgüte der VTG ein wesentliches Komfortmerkmal dar. Insbesondere 
durch die extrem steilen Ladedruckgradienten, wie sie bei den 
Instationärmessungen aufgetreten sind, werden an die 
Ladedruckregelungen höchste Ansprüche gestellt werden. 
Bezüglich der Systemgesamtkosten sollte sich eine nahezu neutrale 
Situation darstellen, da bei Einsatz eines elektrischen Stellers auf die 
Unterdruckpumpe verzichtet werden kann. 
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6. Zusammenfassung der Arbeit 
 
Das Konzept „Downsizing“ für Otto- und Dieselmotoren zur 
Verbesserung von Kraftstoffverbrauch und Schadstoffemission ist 
inzwischen durch viele praktische Beispiele und theoretische 
Untersuchungen zweifelsfrei bestätigt worden. Da „Downsizing“ aber 
untrennbar mit der Aufladung verbunden ist, wächst der Bedarf nach 
Aufladetechnologien, die das Hauptmanko des „Downsizing“ – das 
mangelhafte Drehmoment bei niedriger Motordrehzahl – überwinden. Mit 
zunehmender spezifischer Leistung und damit höheren Aufladegraden tritt 
diese Problematik immer stärker in den Vordergrund.   
Vor diesem Hintergrund hat sich für den Pkw-Dieselmotor die Aufladung 
mit VTG durchgesetzt.  
Beim Ottomotor wurde bislang der Schritt vom einfacheren Wastegate-
Lader zur VTG noch nicht unternommen. 
Die Gründe dafür sind insbesondere in der höheren thermischen 
Belastung, aufgrund der höheren Abgastemperatur, und der größeren 
Luftdurchsatzspanne zu finden. 
Andererseits besteht inzwischen speziell beim Ottomotor ein großer 
Bedarf bezüglich der Verbesserung des Kraftstoffverbrauches und der 
Fahrdynamik in Kombination mit der Turboaufladung. 
 
Vor dem Hintergrund der in den letzten Jahren durchgeführten 
Weiterentwicklungen auf dem Gebiet der Benzindirekteinspritzung und 
der Aufladetechnik, stellt sich inzwischen verstärkt die Frage, ob durch 
den Einsatz einer VTG am Ottomotor ähnlich große 
Verbrauchseinsparungen und Verbesserungen in der Fahrdynamik erzielt 
werden können, wie dies vor einigen Jahren beim Pkw-Dieselmotor der 
Fall war. 
Im Rahmen der durchgeführten Arbeit wurden die Potentiale einer VTG 
an einem direkteinspritzenden Ottomotor eingehend durch Experimente 
und Motorprozesssimulation untersucht. 
Bei der direkten Übertragung der heute üblichen Diesel-VTG-Technik auf 
die Anwendung am Ottomotor können allerdings nur unwesentliche 
Verbesserungen beim spezifischen Kraftstoffverbrauch erzielt werden. 
Um die volle Drehzahlspanne des Ottomotors in seiner Basisabstimmung 
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bedienen zu können, muss der Verstellbereich der VTG extrem ausgereizt 
werden, was Wirkungsgradnachteile mit sich bringt. 
Mit dem Übergang auf ein 2-flutiges  Zwillingsstromturbinengehäuse in 
Kombination mit VTG wird es möglich, den Gaswechsel des Motors zu 
verbessern, da der Auslassvorgang der einzelnen Zylinder weniger durch 
die anderen Zylinder behindert wird. Der Effekt ist allerdings wesentlich 
schwächer ausgeprägt als bei einem 2-flutigen Wastegate Lader, da hier 
die Flutentrennung bis kurz vor das Turbinenrad erfolgen kann. Bei der 
VTG-Zwillingsstromturbine endet die Trennung konstruktionsbedingt 
bereits vor dem Leitgitter. Im Bereich des beschaufelten Ringkanales 
treffen die beiden bis dorthin getrennten Abgasstränge aufeinander und 
beeinflussen sich hier wieder gegenseitig, wobei die negativen 
Auswirkungen geringer sind als bei einer 1-flutigen Turbine, ganz ohne 
Trennung im Turbinengehäuse. 
Die bessere Nutzung der kinetischen Energie aus dem Vorauslassstoß, die 
bei Stoßaufladung mit getrennt geführten Abgaskanälen üblicherweise 
möglich ist, kann allerdings bei einer VTG-Turbine nicht erreicht werden. 
Speziell im unteren Motordrehzahlbereich, wo die Leitschaufeln weit 
geschlossen sind, werden die Druckpulsationen stark gedämpft und haben 
somit nur noch einen geringen Anteil an der Totalenthalpie des Abgases. 
Wie sich aus den Untersuchungen zeigte, kann dieser Nachteil der VTG 
aber durch den kleineren Turbinendurchsatz bei kleiner Schaufelstellung 
überkompensiert werden, wodurch das Drehmoment bei niedrigen 
Motordrehzahlen angehoben werden kann. 
Eine wesentlich bessere Flutentrennung kann durch die Verwendung einer 
VTG-Doppelstromturbine erreicht werden. Durch zwei über den 
Turbinenumfang getrennt geführte Spiralkanäle können die 
Überströmquerschnitte verkleinert, und damit die gegenseitige 
Beeinflussung der Abgasströme wesentlich verringert werden. Die 
Verhältnisse sind in dieser Ausführung vergleichbar mit Wastegate- 
Zwillingsstromturbinen, was die Effektivität der Flutentrennung 
anbelangt. 
Das volle Potential dieser optimierten Flutentrennung kann durch eine 
geänderte Applikation der Nockenwellenverstellungen im Motorkennfeld 
ausgeschöpft werden. 
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Es ist damit möglich, längere Ventilüberschneidungen im unteren 
Motordrehzahlbereich zu realisieren und damit den Spülluftanteil in 
diesem Kennfeldbereich wesentlich zu steigern. 
Diese Maßnahme hat einen sehr positiven Einfluss auf die 
Motorbetriebswerte aufgrund: 
 
• Verringerter Klopfempfindlichkeit durch Reduktion des 
Restgasanteiles. 
• Absenkung der mittleren Abgastemperatur vor Turbine und damit der 
Möglichkeit, das Verbrennungsluftverhältnis anzuheben. 
• Verringerung der notwendigen Durchsatzspanne für Verdichter und 
Turbine und damit der Möglichkeit den Lader bei besseren 
Wirkungsgraden zu betreiben. 
 
Aufgrund des mit der Doppelstromanordnung begrenzten 
Zuströmquerschnittes über den Umfang der Turbine (180° pro 
Turbinenstrang) stellt sich allerdings ein geringerer Maximaldurchsatz für 
die Turbine ein. Die Simulationsergebnisse haben gezeigt, dass dadurch 
der mittlere Abgasdruck vor Turbine im oberen Volllastdrehzahlbereich 
ansteigt. Um dies zu verhindern, kann die Doppelstromturbine mit einer 
so genannten Stau–Stoß–Umschaltung versehen werden, mit der die 
beiden Turbinenstränge bei hohen Motordrehzahlen verbunden werden. 
Bei geöffnetem Umschaltventil kann sich das Abgas auf beide 
Turbinenstränge verteilen, und die Pulsation wird zusätzlich reduziert. 
Beide Effekte bewirken ein Absinken der Turbinenleistung und damit die 
gewünschte Begrenzung des Ladedruckes. 
Gleichzeitig ist es auch möglich, das Stoß–Stau–Umschaltventil als 
zusätzliches Wastegate zu betreiben, wodurch der Durchsatzbereich der 
Turbine noch weiter gesteigert werden kann. 
 
Die Kombination der geschilderten Maßnahmen: 
 
• VTG mit Doppelstromturbine 
• Stoß-Stau-Umschaltung 
• Vergrößerte Ventilüberschneidung 
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hat bei den durchgeführten Untersuchungen zu einer Steigerung des 
stationären Volllastdrehmomentes von 40 % bei nM = 1500 1/min geführt, 
bei gleichzeitiger Verbesserung des Spüldruckgefälles um ca. 400 mbar 
im Nennleistungspunkt gegenüber dem 1-flutigen Wastegate-Basislader. 
Im Instationärbetrieb konnte am Beispiel eines Lastsprunges bei nM = 
1800 1/min eine Verkürzung der Zeit bis zum Erreichen von 90 % des 
Nennmomentes um ca. 50 % festgestellt werden. 
Obgleich auf Basis der untersuchten Varianten bezüglich der 
aerodynamischen Auslegung der Einzelkomponenten, der Regelbarkeit 
der VTG und der mechanischen Haltbarkeit noch weitere 
Entwicklungsaktivitäten notwendig sein werden, kann aufgrund der sehr 
positiven Untersuchungsergebnisse von einem großen Potential für die 
Aufladung von DI-Ottomotoren mit variabler Turbinengeometrie 
ausgegangen werden. 
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8. Formelzeichen und Abkürzungen 
 
Konstanten 
 
Zeichen 
 
g 
R1 
R3 
π 
Wert 
 
9,80665 
287 
288 
3,1415927 
Einheit 
 
m/s2 
J/kg*K 
J/kg*K 
Bedeutung 
 
Normalfallbeschleunigung 
Ideale Gaskonstante für trockene Luft 
Ideale Gaskonstante für Abgas 
Kreiszahl 
 
Variablen 
 
Zeichen 
 
aF 
AH 
At,effψ 
beff 
c0 
c1 
c1U 
 
c2 
c2U 
 
cA 
cp1 
cp2 
cp3 
cp4 
D1 
D2 
FWG 
Grad KW 
hIsV 
Einheit 
 
m/s2  
cm2 
 
g/kWh 
m/s 
m/s 
m/s 
 
m/s 
m/s 
 
m/s 
kJ/(kgK) 
kJ/(kgK) 
kJ/(kgK) 
kJ/(kgK) 
m 
m 
N 
° 
kJ/kg 
Bedeutung 
 
Fahrzeugbeschleunigung 
Halsquerschnitt Turbinengehäuse 
Turbinenersatzquerschnitt  
Spezifischer Kraftstoffverbrauch 
Absolutgeschwindigkeit Eintritt Leitgitter 
Absolutgeschwindigkeit Radeintritt 
Absolutgeschwindigkeit Radeintritt in 
Umfangsrichtung 
Absolutgeschwindigkeit Radaustritt 
Absolutgeschwindigkeit Radaustritt in 
Umfangsrichtung 
Geschwindigkeit am Auslassventil 
Spezifische Wärmekapazität Luft Zustand 1 
Spezifische Wärmekapazität Luft Zustand 2 
Spezifische Wärmekapazität Abgas Zustand 3 
Spezifische Wärmekapazität Abgas Zustand 4 
Raddurchmesser Stelle 1 
Raddurchmesser Stelle 2 
Verstellkraft Wastegate 
Kurbelwinkel 
Spezifische Enthalpie Verdichter (Isentrop) 
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hIsT 
hIsZ 
HU 
hV 
HV 
hT 
iHA 
JATL 
LSt 
mB 
Md 
mL 
mT 
m*T 
mV 
nATL 
nL 
nM 
p1 
p2 
p2S 
p3 
p31 
p32 
p4 
pA 
pB 
pZ 
PBeschl.ATL 
Peff 
pme 
PR 
PT 
PV 
pWG 
qzu 
RH 
kJ/kg 
kJ/kg 
kJ/kg 
kJ/kg 
mm 
kJ/kg 
- 
kgm2 
kg/kg 
kg/s 
Nm 
kg/s 
kg/s 
kg*√T3/p3 
kg/s 
1/min 
1/min 
1/min 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
mbar 
bar 
kW 
kW 
bar 
kW 
kW 
kW 
mbar 
J/kg 
cm 
Spezifische Enthalpie Turbine (Isentrop) 
Spezifische Enthalpie Zylinder (Isentrop) 
Unterer Heizwert Kraftstoff 
Spezifische Enthalpie Verdichter 
Ventilhub 
Spezifische Enthalpie Turbine 
Übersetzungsverhältnis Hinterachse 
Massenträgheitsmoment Turboladerlaufzeug 
Stöchiometrisches Verbrennungsluftverhältnis 
Kraftstoffmassenstrom 
Motordrehmoment 
Verbrennungsluftmassenstrom 
Turbinenmassenstrom 
Turbinendurchsatzparameter 
Verdichtermassenstrom 
Turboladerdrehzahl 
Drehzahl mechanischer Lader 
Motordrehzahl 
Druck vor Verdichter 
Druck nach Verdichter 
Druck im Luftsammler 
Druck vor Turbine 
Druck vor Turbine Strang 1 
Druck vor Turbine Strang 2 
Druck nach Turbine 
Druck nach Auslassventil 
Druck im Abgassammelbehälter 
Druck im Zylinder 
Beschleunigungsleistung ATL 
Effektive Motorleistung 
Effektiver Mitteldruck 
Reibleistung Turbolader 
Turbinenleistung 
Verdichterleistung 
Steuerdruck Aktuator Wastegate / VTG 
Spez. zugeführte Wärme 
Radius Flächenschwerpunkt Halsquerschnitt 
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sF 
sWG 
t 
T1 
T2 
T2S 
T3 
T4 
U1 
U2 
u/c0 
VC 
vF 
VH 
w1 
w2 
wDK 
ZZP 
 
 
 
α 
β 
∆p DK 
∆p Spül 
ε 
ηeff 
ηIsTm 
ηIsV 
ηSeiliger 
κ 
κ1 
κ3 
λa2 
λl 
 
m 
mm 
s 
K 
K 
K 
K 
K 
m/s 
m/s 
- 
m3 
m/s 
m3 
m/s 
m/s 
% 
° KW 
 
 
 
° 
° 
mbar 
mbar 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
Turbine 
Fahrzeugweg 
Aktuatorverstellweg Wastegate / VTG 
Zeit 
Temperatur vor Verdichter 
Temperatur nach Verdichter 
Temperatur im Sammler 
Temperatur vor Turbine 
Temperatur nach Turbine 
Umfangsgeschwindigkeit Radeintritt 
Umfangsgeschwindigkeit Radaustritt 
Turbinenlaufzahl 
Volumen Kompressionsraum 
Fahrzeuggeschwindigkeit 
Hubvolumen  
Relativgeschwindigkeit Radeintritt 
Relativgeschwindigkeit Radaustritt 
Winkel Drosselklappe 
Zündzeitpunkt 
 
 
 
Strömungswinkel Absolutgeschwindigkeit 
Strömungswinkel Relativgeschwindigkeit 
Druckverlust Drosselklappe 
Spüldruckgefälle 
Verdichtungsverhältnis 
Effektiver Motorwirkungsgrad 
Istentroper Turbinenwirkungsgrad 
Istentroper Verdichterwirkungsgrad 
Wirkungsgrad Seiliger Vergleichsprozess 
Isentropenexponent 
Isentropenexponent Luft  
Isentropenexponent Abgas 
Luftaufwand bezogen auf Zustand im Sammler 
Liefergrad 
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λV 
ρ2 
πT 
πT12 
πTm 
ω 
- 
- 
- 
- 
- 
1/s 
Verbrennungsluftverhältnis 
Dichte Luft bezogen auf Zustand 2 
Druckverhältnis Turbine 
Strangdruckverhältnis Turbine 
Mittleres Druckverhältnis Turbine 
Winkelgeschwindigkeit 
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Abkürzungen 
 
ANW 
ATL 
CAN 
DI 
DK 
ENW 
INCO 
KW 
NW 
TG 
TiAl 
TR 
VAT 
VNT 
VR 
VST 
VTG 
Wastegate 
Auslassnockenwelle 
Abgasturbolader 
Controller Area Network 
Direct Injection 
Drosselklappe 
Einlassnockenwelle 
Inconell 
Kurbelwinkel 
Nockenwelle 
Turbinengehäuse 
Titan Aluminid 
Turbinenrad 
Variable Area Turbine 
Variable Nozzle Turbine 
Verdichterrad 
Variable Schieberturbine 
Variable Turbinen Geometrie 
Abblaseventil 
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